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El presente trabajo tiene como objetivo para el autor optar el título profesional de 
Ingeniero Mecánico Electricista, certificación oficial a nombre de la Nación que acredita 
que está formado y preparado para el ejercicio de su profesión. En otras palabras busca 
demostrar, ante un jurado oficial, que reúne las capacidades y requisitos para aplicar los 
conocimientos adquiridos durante el transcurso de su carrera universitaria.  
La tesis “Diseño de una Central Termoeléctrica de Ciclo Combinado de 500 MW” 
conforma el diseño conceptual de una central de ciclo combinado como elemento del 
complejo energético del sur, impulsado por la ley N° 29970 aprobada a fines del año 
2012. Se ha desarrollado un marco de conocimientos teóricos necesarios y definido los 
requerimientos de diseño para diseñar la central y llegar finalmente a la evaluación de la 
eficiencia y el costo del kWhr. El diseño comienza seleccionando una turbina de gas a 
partir de la cual se diseña el proceso de la central para luego hacer la selección y diseño 
de los sistemas, equipos y accesorios más significativos. 
Así se presenta, a través de este trabajo, el proceso de diseño para determinar que esta 
central térmica es técnica y económicamente viable y que puede proveer de energía al 
SEIN y mercado local, y de esa forma contribuir académicamente proponiendo una 







En el Capítulo I se mencionan las generalidades del trabajo, es decir la presentación del 
problema, objetivos y alcance. 
A continuación se ha desarrollado un marco teórico de los conocimientos necesarios, 
adecuado al alcance del diseño de la central, lo que conforma el Capítulo II. 
El Capítulo III conforma los requerimientos de diseño, es decir las condiciones de sitio a 
base de las cuales se ha diseñado la central. Las condiciones de sitio se refieren a los 
requerimientos del cliente, en otras palabras la demanda y factor de planta, a las 
condiciones ambientales, recursos y marco normativo propios del lugar. 
Después de haber definido las condiciones para el diseño se ha procedido a la ingeniería 
de la central en el Capítulo IV que conforma el centro del trabajo. Primero se definió el 
concepto de la central y se escogió una turbina de gas, después se evaluaron los niveles 
de presión y temperatura del ciclo de vapor para hacer el balance térmico de la central. A 
continuación se diseñaron otros elementos como las tuberías, aislamiento, selección de 
bombas, etc.  






Chapter I is an overview of the work, i.e. presentation of the problem, objectives and 
scope. 
Then a theoretical framework has been developed with the necessary knowledge 
according to the scope of the power plant design. This makes up Chapter II.  
Chapter III conforms the design requirements, i.e. the site conditions on which the plant 
has been designed. The site conditions refers to the client requirements, in other words 
the demand and plant factor, weather conditions, resources and regulations of the site.  
After having defined the design conditions it has been proceeded to the engineering of 
the power plant in Chapter IV, this conforms the heart of the work. First, the power plant 
concept was defined and a gas turbine was selected, then the pressure and temperature 
levels were evaluated to perform the thermal balance of the plant. Later on, other elements 
were designed such as piping, thermal insulation, pump selection, etc. 






1. IDENTIFICACIÓN DEL PROBLEMA 
A fines del año 2012 se aprobó la ley N° 29970, que afianza la seguridad energética y 
promueve el desarrollo del polo petroquímico en el sur del país, la cual  tiene como 
objetivo impulsar la construcción del gasoducto sur peruano, el polo petroquímico y el 
nodo energético del sur. Ante este panorama surge la necesidad de sumar contribuciones 
académicas en la línea de dicha ley, es decir, en petroquímica, gas natural y centrales de 
generación a gas natural. 
En este último punto se enfocará el trabajo de investigación propuesta, planteando el 
diseño de una central de 500 MW que está enmarcada dentro de la potencia a instalar que 
considera el plan de dicho complejo energético en el sur del país de 1700 a 2000 MW. 
 
2. DESCRIPCIÓN DEL PROBLEMA 
El trabajo de tesis deberá estudiar y evaluar las condiciones de sitio y mercado para 
conformar los requerimientos de diseño. Tomando esto como base se buscará una 
solución adecuada a que genere energía de forma eficiente y económicamente viable, que 
pueda abastecer de energía, al mercado local y al SEIN, como central de carga media o 
pico. 
Por razones obvias el combustible será gas natural. Este ofrece múltiples ventajas ya que 
cumple un rol importante en la tarea de tener una matriz energética estable y diversa. Al 
ser un recurso disponible dentro del territorio es menos dependiente de los 
acontecimientos internacionales como variaciones de precio y crisis, lo que afecta en 
mayor medida a otros combustibles derivados del petróleo. El gas natural ofrece alto 
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grado de certeza en cuanto a duración, disponibilidad del recurso y estabilidad de precio 
lo que minimiza el riesgo de la inversión o favorecen tanto al inversionista como al cliente 
final.  
La Política Energética Nacional, además de promover el desarrollo de la generación 
eléctrica con el gas natural, habla de eficiencia, bajo impacto ambiental y bajas emisiones 
de carbono. El gas natural, ofrece ventajas sobre otros combustibles fósiles en cuanto a 
limpieza y emisiones.  
Por cuestiones de eficiencia se ha optado por el ciclo combinado superior al del ciclo 
simple, ya que aprovecha la energía de gases de escape de la turbina de gas para generar 
más energía en un ciclo de vapor, es decir más kWhr por la misa cantidad de combustible.  
De este modo se hará el diseño y los cálculos del proceso, tanto del ciclo de gas, caldera 
recuperadora de calor y ciclo de vapor, y se dimensionarán y seleccionarán los equipos 
teniendo como objetivo alcanzar los 500MW, potencia dentro de lo que sería el complejo 
energético del sur.  
 
3. OBJETIVOS 
3.1. Objetivo General 
- Diseño conceptual de una central térmica de ciclo combinado 500 MW como 
elemento del complejo energético del sur del país. 
3.2. Objetivos Específicos 
1. Diseño del ciclo de gas y ciclo de vapor de acuerdo a la potencia requerida. 
2. Selección de equipos principales: turbina de gas, turbina de vapor, generadores, 
condensador y bombas. 
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3. La central debe ser eficiente y técnicamente viable. 
4. Lograr un precio de generación competitivo. 
5. Proponer, a partir del actual trabajo, temas de interés relacionados para 
investigación que profundicen en la optimización de distintos elementos y 
alternativas de mejora en centrales de ciclo combinado. 
6. Ser un referente en cuanto a diseño de centrales y contribuir a la cultura energética 
y del gas natural. 
 
4. ALCANCES 
El diseño de la central se desarrollará en el rango de ingeniería conceptual o básica. Estará 
limitado por los recursos disponibles, tiempo y extensión propia de una tesis para título 
profesional de ingeniero.  
La central será de dos niveles de presión sin recalentamiento. No se evaluarán la 
optimización de la central ni las mejoras ya que requieren de un análisis a detalle de costos 
que compare la mejora de eficiencia contra el costo del kWhr.  
Específicamente tendrá como alcance lo siguiente: 
- Cálculo térmico del ciclo combinado: ciclo de gas, ciclo de vapor, caldera 
recuperadora de calor, condensador. 
- Especificaciones y selección de equipos principales: turbina de gas y turbina 
de vapor, bombas, generadores. 
- Diagrama del proceso. 
- Plano de arreglo general de la planta (layout). 
- Tuberías: diámetro, espesor y aislamiento. 
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- Estimación del costo inversión, operación y mantenimiento, y costo de 
producción del kWhr. 
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 MARCO TEÓRICO 
1. INTRODUCCIÓN 
La creciente preocupación por el impacto ambiental de la industria expresado en 
iniciativas como la cumbre de Río de Janeiro y el protocolo de Kyoto a finales del siglo 
XX, además de haber impulsado la generación eléctrica con fuentes renovables, también 
ha promovido la generación con combustibles fósiles con máxima eficiencia, o mínimo 
consumo de combustible, y bajas emisiones de CO2 y otros contaminantes. De esta forma 
se ha colocado, desde el punto de vista medioambiental, a las centrales de ciclo 
combinado a gas como alternativa preferida frente a otros tipos de centrales de generación 
con combustibles fósiles. El primer motivo son las emisiones con menores contaminantes 
característica de la quema de gas natural, cuya mayor composición es el metano y no 
contiene azufre, que las ponen con gran ventaja frente al carbón u otros derivados del 
petróleo. A esto se suman los avances tecnológicos en las turbinas de gas cuyos 
quemadores hoy en día se llegan incluso a clasificar en quemadores de bajas emisiones y 
ultra bajas emisiones de NOx. El segundo motivo es la alta eficiencia que alcanzan las 
centrales de ciclo combinado ya que aprovechan el calor residual de los gases de escape 
de la turbina de gas para generar más energía y llegar a aumentar la eficiencia y potencia 
en un 50% con respecto al ciclo simple. 
Así mismo la apertura de los mercados eléctricos a la competencia de los inversionistas 
privados, ha ocasionado que se prefiera al ciclo combinado a gas debido a que tienen 
costos de inversión bajos y menores tiempos de construcción comparados a plantas a 
carbón y nucleares. La eficiencia también juega acá un rol importante ya que la venta de 
energía es 50% mayor por la misma cantidad de combustible utilizada. 
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En el Perú las centrales de ciclo combinado tienen recién 7 años desde el 2006 cuando 
entraron en operación las calderas recuperadoras de la central térmica de Ventanilla 
después de su conversión de ciclo simple a ciclo combinado, con 522MW. Hoy en día se 
tienen 2,373.8 MW de potencia instalada de centrales de ciclo combinado siendo el 31.2 
% de la potencia instalada total, y sólo 21 MW no son a gas natural (C.T. Chilina). 
Además estas producen  11,347.3 GWh, 30.4%  de la energía utilizada en el año1. 
 
2. CONCEPTOS BÁSICOS 
El ciclo combinado se puede definir como la existencia de dos ciclos térmicos que se 
combinan en una misma planta. Esto se hace con el objetivo de aumentar la eficiencia, es 
decir, lograr una salida de potencia mayor por el mismo consumo de combustible en 
comparación con cada uno de los ciclos de manera individual.  
Si la combinación de ciclos se hace con medios distintos se pueden lograr mejores 
resultados ya que se pueden aprovechar y complementar las distintas ventajas. 
El ciclo a tratar es el ciclo combinado gas-vapor. Este ciclo consta de un ciclo superior de 
gas, llamado así porque opera a mayor temperatura, y un ciclo de vapor, o ciclo inferior, 
que opera a una temperatura menor. Ambos ciclos se combinan en la caldera recuperadora 
de calor o HRSG2. 
                                                 
1 Fuente: COES SINAC, Estadística de Operaciones 2012, Lima 2013, http://www.coes.org.pe. 




Figura II-1, Diagrama simplificado del ciclo combinado gas-vapor 
Como se puede observar en la Figura II-1 los gases de escape de la turbina de gas ingresan 
en la caldera recuperadora donde el calor residual, que en un ciclo simple se hubiera 
dejado escapar al medio ambiente, se utiliza para generar vapor sobrecalentado y servir 
de medio de trabajo a una turbina de vapor. La potencia adicional que se genera por este 
aprovechamiento del calor de los gases de escape es aproximadamente el 50% de la 
potencia generada por la turbina de gas.  
La caldera recuperadora se puede dividir en tres secciones principales habiendo en 
algunos casos una cuarta. Después de haber sido elevada la presión a la presión de vapor 
vivo del proceso, por medio de una bomba de alimentación de agua, el agua ingresa a la 
primera sección que es el economizador donde el agua de alimentación se eleva hasta una 
temperatura cercana a la temperatura de evaporación. Luego pasa al evaporador para 
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finalmente ser sobrecalentado a la temperatura de vapor vivo y poder ser expandido en la 
turbina de vapor. La cuarta sección es la de recalentamiento cuando se hace una 
extracción a la turbina de vapor para recalentar el mismo y volver a ser inyectado a la 
turbina, aprovechando más energía de los gases de escape. 
El vapor expandido con una humedad máxima de hasta 16%3 se condensa en un 
condensador y la bomba de condensado lo retorna al tanque desaireador de agua de 
alimentación.  
 
3. TERMODINÁMICA DEL CICLO COMBINADO 
Los ciclos de potencia son difíciles de analizar si se consideran efectos complicados como 
la fricción y falta de tiempo para establecer situaciones de equilibrio durante el proceso. 
Por ello es necesario mantener las complejidades a un nivel manejable y recurrir a ciclos 
idealizados que proporcionan una aproximación simplificada a expensas de un poco de 
precisión.  
3.1. Ciclo de gas  
El ciclo idealizado de la turbina a gas es el ciclo Brayton, llamado así en honor al 
ingeniero George Brayton (EE.UU. 1830 – 1892), quien introdujo el ciclo de presión 
constante con su motor de combustión a presión constante.  
 
                                                 
3 Kehlhofer R., Rukes B., Hanneman F., Stirnimann F., Combined-Cycle Gas & Steam Turbine Power 




Figura II-2 Turbina de gas según el ciclo Brayton (1) abierto y (2) cerrado. 
Una turbina consta de un compresor donde el aire a presión atmosférica se comprime, 
para luego ingresar a una cámara de combustión. Los gases a alta temperatura y presión 
son, a continuación, expandidos en la turbina y finalmente liberados a la atmósfera. Este 
sería el ciclo abierto pero también puede modelarse como un ciclo cerrado como se 
muestra en la Figura II-2.  
El ciclo Brayton ideal consta así de cuatro procesos reversibles internamente (véase la 
Figura II-3):  
- 1 a 2: Compresión adiabática. 
- 2 a 3: Suministro de calor a presión constante. 
- 3 a 4: Expansión adiabática. 




Aire Gases de escape 

















Figura II-3 Diagramas P-v y T-s del ciclo Brayton. 
Parte del trabajo de la turbina se utiliza para mover el compresor. La relación entre el 
trabajo del compresor y la turbina se llama relación de acoplamiento: 𝑤𝐶𝑜𝑚𝑝,   𝑒𝑛𝑡/
𝑤𝑇𝑢𝑟𝑏,    𝑠𝑎𝑙. Esta magnitud, en la práctica, oscila entre el 40 y 80%. 







 ( II-1 ) 
El balance de energía del ciclo seria: 
𝐪 +𝐰 = ∆𝐡 + ∆𝐞𝐜 + ∆𝐞𝐩 ( II-2 ) 
Como se pueden despreciar ∆𝑒𝑐 y ∆𝑒𝑝 entonces en los procesos adiabáticos, sin 
transferencia de calor, 1-2 y 3-4 queda: 
𝐰 = ∆𝐡  ( II-3 ) 
Y de manera similar en los procesos 2-3 y 4-1 que no hay trabajo: 
𝐪 = ∆𝐡  ( II-4) 
Es decir: 
𝐰𝐂𝐨𝐦𝐩,   𝐞𝐧𝐭 = 𝐡𝟐 − 𝐡𝟏 ( II-5 ) 
𝐰𝐓𝐮𝐫𝐛,   𝐬𝐚𝐥 = 𝐡𝟑 − 𝐡𝟒  ( II-6 ) 
𝐪𝐬𝐮𝐦 = 𝐡𝟑 − 𝐡𝟐  ( II-7 ) 
𝐪𝐜𝐞𝐝 = 𝐡𝟒 − 𝐡𝟏  ( II-8 ) 
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Así el trabajo neto de salido sería: 
𝐰𝐂𝐢𝐜𝐥𝐨,   𝐬𝐚𝐥 = 𝐰𝐓𝐮𝐫𝐛,   𝐬𝐚𝐥 −𝐰𝐂𝐨𝐦𝐩,   𝐞𝐧𝐭  ( II-9 ) 
El rendimiento térmico del ciclo, entonces se define como: 
𝛈𝐭𝐞𝐫,   𝐁𝐫𝐚𝐲𝐭𝐨𝐧 =











  ( II-10 ) 
















  ( II-11 ) 
Por lo que 𝑇4 𝑇1⁄ = 𝑇3 𝑇2⁄  y la expresión del rendimiento térmico puede también 
expresarse como: 






(𝐤−𝟏) 𝐤⁄   ( II-12 ) 
 
Figura II-4 Diagrama T-s que muestra las irreversibilidades del compresor y de la turbina. 
Los procesos de compresión en el compresor y expansión en la turbina tienen 
irreversibilidades como se muestra en la Figura II-4. Es decir que el trabajo real del 
compresor es mayor que el trabajo isoentrópico y el trabajo producido por la turbina es 
menor. La desviación del comportamiento real de turbina y compresor con respecto a los 

















  ( II-14 ) 
 
3.2. Ciclo de vapor  
El ciclo Rankine es el ciclo idealizado de vapor. Recibe su nombre en honor del ingeniero 
y físico William John Macquorn Rankine (Escocia, 1820 – 1872). 
 
Figura II-5 Ciclo Rankine. 
La sustancia de trabajo que utiliza el ciclo Rankine es el agua. El líquido saturado a la 
salida del condensador es comprimido para ingresar a una caldera donde se entrega calor 
a presión constante. El vapor sobrecalentado ingresa a una turbina de vapor donde se 
expande generando trabajo para luego ingresar a un condensador donde se elimina el calor 
también a presión constante. La bomba sirve en alimentación de agua, da la presión 
necesaria para la transferencia de calor en la caldera y obtener el grado de presión y 




Así el ciclo Rankine consta de cuatro procesos como se puede observar en la Figura II-5 
y en el diagrama T-s de la Figura II-6: 
- 1 a 2: Compresión isoentrópica en una bomba. 
- 2 a 3: Suministro de calor a presión constante en una caldera con 
sobrecalenteador. 
- 3 a 4: Expansión adiabática en una turbina a vapor. 
- 4 a 1: Cesión de calor a presión constante en un condensador 
 
 
Figura II-6 Diagrama T-s del ciclo Rankine. 
 
El balance de energía del ciclo es: 
𝐪 +𝐰 = ∆𝐡 + ∆𝐞𝐜 + ∆𝐞𝐩 ( II-15 ) 
Como se pueden despreciar ∆𝑒𝑐 y ∆𝑒𝑝 entonces en los procesos adiabáticos, sin 
transferencia de calor, 1-2 y 3-4 queda: 
𝐰 = ∆𝐡  ( II-16 ) 
Y de manera similar en los procesos 2-3 y 4-1 que no hay trabajo: 




𝐰𝐁,   𝐞𝐧𝐭 = 𝐡𝟐 − 𝐡𝟏  ( II-18 ) 
𝐰𝐓,   𝐬𝐚𝐥 = 𝐡𝟑 − 𝐡𝟒  ( II-19 ) 
𝐪𝐬𝐮𝐦 = 𝐡𝟑 − 𝐡𝟐  ( II-20 ) 
𝐪𝐂𝐨𝐧𝐝,   𝐜𝐞𝐝 = 𝐡𝟒 − 𝐡𝟏  ( II-21 ) 
El valor ℎ2 puede ser calculado por interpolación de la tabla de agua comprimida o 
mediante un software con propiedades del agua. Otra forma es mediante una ecuación de 
trabajo en régimen estacionario. Sin embargo, a las presiones en las que normalmente 
operan las plantas de potencia, la variación del volumen específico del agua saturada al 
agua comprimida varía muy poco por lo que se puede considerar como incompresible y 
hacer los cálculos con bastante aproximación: 
𝐰𝐁,   𝐞𝐧𝐭 ≈ 𝐯𝐟,𝟏(𝐏𝟐 − 𝐏𝟏) ( II-22 ) 
El trabajo neto de salida es: 
𝐰𝐂𝐢𝐜𝐥𝐨,   𝐬𝐚𝐥 = 𝐰𝐓,   𝐬𝐚𝐥 −𝐰𝐁,   𝐞𝐧𝐭  ( II-23 ) 
El rendimiento térmico del ciclo, entonces se define como: 
𝛈𝐭𝐞𝐫,   𝐑𝐚𝐧𝐤𝐢𝐧𝐞 =
𝐰𝐂𝐢𝐜𝐥𝐨,   𝐬𝐚𝐥
𝐪𝐬𝐮𝐦
=





  ( II-24 ) 
O también: 
𝛈𝐭𝐞𝐫,   𝐑𝐚𝐧𝐤𝐢𝐧𝐞 = 𝟏 −










Figura II-7 Diagram T-s de las irreversibilidades de la bomba y la turbina en el ciclo Rankine. 
Al igual que en el ciclo Brayton, los procesos de compresión en la bomba y expansión en 
la turbina tienen irreversibilidades como se muestra en la Figura II-7. Los rendimientos 














  ( II-27 ) 
Las fórmulas mencionadas de calor y trabajo específicos se pueden expresar también 
referidos al tiempo como potencia, donde 𝑚  es el flujo másico: 
𝐏 = 𝐦 𝐰  ( II-28 ) 
𝐐 = 𝐦 𝐪  ( II-29 ) 
El calor que se extrae en el condensador, normalmente se transfiere a una corriente de 
agua que puede provenir de una torre de enfriamiento, mar, lago o río. El balance de 
energía del volumen de control alrededor del condensador es el siguiente: 




Figura II-8 Balance de energía en el condensador. 
Los valores de entalpía para el agua de refrigeración se pueden aproximar a la entalpía 
del líquido saturado a la temperatura dada o, considerando líquido incompresible a 
presión constante, Δℎ = 𝑐𝑝 Δ𝑇.  
3.3. Caldera recuperadora de calor  
La cardera recuperadora de calor es una gran caldera que funciona con los gases de escape 
de la turbina para producir vapor sobrecalentado a una temperatura y presión requeridas 
para hacer funcionar la turbina de vapor.  
Como se explicó anteriormente consta de tres partes principales, el econimizador, donde 
ingresa el agua de alimentación y es calentada hasta un punto cercano a la temperatura de 
saturación, el evaporador con su calderín, y el sobrecalentador. 
La temperatura en el economizador no llega a la saturación debido a que se debe dejar un 
margen para evitar que se genere vapor en esta sección, cuyo diseño no lo permite. Esta 
diferencia con la temperatura de saturación se llama temperatura de aproximación o 
approach.  
𝑚 ,  ℎ4 
𝑚 ,  ℎ1 
𝑚 𝑟 ,   ℎ𝑟,   𝑒𝑛𝑡 
𝑚 𝑟 ,   ℎ𝑟,   𝑠𝑎𝑙 
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La mínima diferencia entre la temperatura del lado del vapor en el evaporador y del lado 
de los gases de escape se conoce como temperatura de pellizco o pinch point.  
Los valores del pinch point encuentran entre 5 y 15 °K y para la temperatura approach de 
5 a 12°K.4   
Así mismo la aproximación de la temperatura del vapor sobrecalentado a la temperatura 
de gases de escape tiene un mínimo valor de 25°C5. 
Para el análisis térmico de la caldera recuperadora es muy útil recurrir al diagrama de 
perfil de temperaturas, donde el eje de las ordenadas está la temperatura y en el de las 
abscisas, la potencia de transferencia de calor expresada en porcentaje (véase la Figura 
II-9). 
Por el cambio de fases en el agua/vapor la transferencia de calor no obedece al proceso 
ideal en el que la diferencia de temperaturas es constante sino que hay una sección en la 
que la temperatura del agua/vapor es constante, en el evaporador. Así hay pérdidas 
exergéticas debido a estas mayores diferencias de temperaturas entre el vapor/agua y los 
gases de escape. El aprovechamiento de calor en la caldera, como  consecuencia, será 
más eficiente si se agregan múltiples niveles de presión. Esto obviamente aumenta el 
costo de la caldera y se debe evaluar hasta qué punto es económicamente justificable la 
cantidad de niveles y la complejidad de la caldera expresada en la mayor superficie de 
transferencia de calor, calderines, tuberías, etc. Hoy en día las configuraciones van desde 
un nivel de presión hasta tres niveles con recalentamiento. 
                                                 
4 Datos tomados de “Combined-Cycle Gas & Steam Turbine Power Plant”, 3rd ed. de Kehlhofer et. al, 
pinch point de 8 a 15°K y temperatura de aproximación de 5 a 12°K,  sin embargo “Centrales Térmicas 
de Ciclo Combinado” de Sabugal y Gómez indica 5 a 10°C para ambos casos.  
5 Fuente: Sabugal García Santiago, Gómez Moñux Florentino, Centrales Térmicas de Ciclo Combinado, 




Figura II-9 Perfil de temperaturas de una caldera recuperadora de calor. 
Para el balance energético en la caldera recuperadora se ha divido la misma en dos 
volúmenes de control como se muestra en la Figura II-10. 
El balance de energía en el V.C. “1”, despreciando ∆𝑒𝑐 y ∆𝑒𝑝, queda: 
𝐦 𝐯(𝐡𝟓 + 𝐡𝟐) + 𝐦 𝐠(𝐡𝐜 + 𝐡𝐚) = 𝟎  ( II-31 ) 
El flujo másico de los gases de escape 𝑚 𝑔 es conocido, como también su temperatura y 
por ende la entalpía de “a”. Si se obtener el flujo másico de vapor 𝑚 𝑣 se deben hallar los 
puntos “2”, “5” y “c”. El punto “5” depende de la selección del el nivel más óptimo de 
temperatura y presión de vapor vivo para la central, de acuerdo a la temperatura de gases 
de escape.  Teniendo este dato, del que se obtiene la temperatura de saturación del vapor 
a la presión escogida, solo quedaría conocer las temperaturas de los puntos “c” y “2”. 
Para obtener esto se recurre a las definiciones de pinch point o temperatura de pellizco y 
































𝐓𝐜 = 𝐓𝐬𝐚𝐭,   𝐏  𝐯𝐚𝐩 + 𝐓𝐏𝐢𝐧𝐜𝐡𝐏𝐨𝐢𝐧𝐭  ( II-32 ) 
𝐓𝟐 = 𝐓𝐬𝐚𝐭,   𝐏  𝐯𝐚𝐩 − 𝐓𝐀𝐩𝐩𝐫𝐨𝐚𝐜𝐡  ( II-33 ) 
Y el balance de energía en el V.C. “2”, despreciando ∆𝑒𝑐 y ∆𝑒𝑝, quedaría: 
𝐦 𝐯(𝐡𝟐 + 𝐡𝟏) + 𝐦 𝐠(𝐡𝐝 + 𝐡𝐜) = 𝟎  ( II-34 ) 
Con lo que se puede obtener la entalpía y temperatura de gases de escape. 
 
Figura II-10 Diagrama de una caldera recuperadora y volúmenes de control para balance de energía. 
 
3.4. Eficiencia del ciclo combinado  
La eficiencia del ciclo de Carnot es la máxima que puede lograr cualquier proceso 
térmico: 
𝛈𝐂𝐚𝐫𝐧𝐨𝐭 = 𝟏 −
𝐓𝐅
𝐓𝐂
  ( II-35 ) 
𝑚 𝑔,  ℎ𝑑 
𝑚 𝑔,  ℎ𝑐 
𝑚 𝑔,  ℎ𝑎 
𝑚 𝑣,  ℎ1 
𝑚 𝑣,  ℎ2 
𝑚 𝑣,  ℎ1 
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Donde 𝑇𝐹 es la temperatura del foco frío o medio ambiente y 𝑇𝐶 es la temperatura del 
foco caliente a la que se suministra calor. Aunque esta eficiencia es ideal sí da una idea 
de la calidad del proceso térmico y también se puede usar para ser comparado contra el 
rendimiento real. Algunos valores se muestran en la Tabla II-1. 
Tabla II-1 Eficiencias de Carnot para plantas térmicas de gas (GT), vapor (ST) y ciclo combinado (CC)6 
 GT ST CC 
Temperatura de foco caliente °K 1000 – 1350 640 – 700 1000 – 1350 
Temperatura de escape (foco frío) °K 550 – 600 300 – 350 300 – 350 
Eficiencia de Carnot 45 – 55% 45 – 57% 65 – 78% 
 




  ( II-36 ) 
Donde: 
𝜂𝐶𝐶: Eficiencia del ciclo combinado. 
𝑃𝑁𝑒𝑡 𝐺𝑇: Potencia neta de la turbina de gas. 
𝑃𝑁𝑒𝑡 𝑆𝑇: Potencia neta de la turbina de vapor: 
𝑄 𝐺𝑇: Calor aportado por el consumo de combustible de la turbina de gas. 
𝑄 𝑆𝐹: Calor de quemado suplementario en la caldera (postcombustión), en caso exista. 




  ( II-37) 








  ( II-39 ) 
 
                                                 
6 Kehlhofer R., Rukes B., Hanneman F., Stirnimann F., Combined-Cycle Gas & Steam Turbine Power 
Plant, 3rd ed., Oklahoma: PennWell Corporation, 2009. 
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4. TIPOS DE CENTRALES DE CICLO COMBINADO 
En el diseño de centrales de ciclo combinado las turbinas de gas son estandarizadas, es 
decir que se selecciona una turbina de gas dada con potencia, flujos de gases de escape y 
temperatura establecidos, es por ello que la optimización y el análisis se efectúan en el 
ciclo de vapor. Así el diseño de la caldera recuperadora y turbina de vapor pueden 
optimizarse para aprovechar mejor la energía de los gases de escape de la turbina de gas 
y lograr una mayor salida de potencia de la turbina de vapor. De este modo se tienen 
plantas de uno, dos o tres niveles de presión con o sin recalentamiento. Las mayores 
complejidades y optimizaciones del aprovechamiento energético conllevan un mayor 
coste por lo que siempre debe ser evaluado si el resultado deriva en un menor costo del 
kWhr.  
4.1. Ciclo de un Nivel de Presión  
Este es el ciclo más sencillo. Como se muestra en la Figura II-11, el ciclo de vapor 
funciona a un nivel de presión. Se tienen que tomar algunas consideraciones para 
seleccionar la presión más adecuada. Por ejemplo, una presión alta no significa mejor 
eficiencia ya que se requiere una temperatura mayor para generar vapor, así se necesitaría 
que la temperatura de los gases de escape sea más alta lo que significa una turbina de gas 
de menor eficiencia, aunque esto resulte en una mayor salida en la turbina de vapor. Así 
también queda menos calor en el lado del sobrecalentador para sobrecalentar el vapor 
vivo por lo que una presión alta significa que aumenta la humedad a la salida de la turbina 
de vapor. Las turbinas de vapor pueden soportar hasta un 16% de humedad que es el 
factor limitante, ya que las gotitas de agua erosionan los álabes y reducen la vida útil de 
la turbina. La humedad también depende del vacío del condensador. Sin embargo corregir 
22 
 
la cantidad de humedad aumentando la presión del condensador significa una menor caída 
entálpica en la turbina y por ende menor potencia de salida. 
 
Figura II-11 Diagrama de Proceso del Ciclo de un Nivel de Presión 
Aun así hay algunos beneficios económicos de seleccionar una presión alta para el ciclo 
de vapor. A mayor presión el volumen específico del vapor/agua es menor. Esto significa 
una menor sección de escape en la turbina de vapor. Así mismo el menor flujo 
volumétrico significa ahorros es menor tamaño de tuberías, válvulas, bombas y 
asilamiento. Otro beneficio es la reducción de requerimiento de agua de enfriamiento y 
equipamiento, ya sea en el bombeo de agua de mar, lago o río, torres de enfriamiento y 
sobre todo si se utilizan aeroenfriadores. 
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La temperatura de vapor vivo es otro parámetro a seleccionar con cuidado. Aumentar la 
temperatura significa una mayor caída entálpica en la turbina de vapor pero disminuye el 
flujo másico por lo que disminuye la potencia, ya que el efecto del flujo másico es 
predominante. Así mismo el límite de disminuir la temperatura de vapor vivo, buscando 
el máximo flujo másico, tiene como límite la humedad a la salida de la turbina. 
Cabe mencionar que la selección, tanto de presión como temperatura dependen de los 
parámetros de funcionamiento de la turbina de gas seleccionada. 
4.2. Ciclo de dos Niveles de Presión   
Este ciclo funciona con dos niveles de presión. Bombas independientes, una de alta 
presión y otra de baja presión, alimentan cada circuito de vapor.   
 
Figura II-12 Diagrama de Proceso del Ciclo de dos Niveles de Presión 
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Similar al ciclo de un nivel de presión, la presión del circuito de alta debe ser la mayor 
posible para lograr una buena utilización exergética de los gases de escape teniendo en 
cuenta las consideraciones de vacío del condensador y humedad en las últimas filas de la 
turbina de vapor. La presión de baja debe ser realtivamente baja para mejor utlizacipon 
exergética y energética de los gases de escape durante la evaporación del lado del agua. 
No debe ser menor a 3 bar ya que la caída entálpica en la turbina sería muy baja. 
Típicamente se selecciona alrededor de 5 bar. La eficiencia del HRSG aumenta al 
disminuir la presión de baja pero esto no necesariamente da como resultado una mayor 
salida de potencia. 
A diferencia del ciclo de presión simple, el aumento de temperatura en este ciclo brinda 
un aumento sustancial de salida de potencia. El comportamiento es similar al  ciclo de un 
nivel de presión pero al tener un circuito de baja presión, hay más energía disponible que 
será aprovechada por este circuito y por ende aumentar la temperatura de alta presión, 
aumenta la salida de potencia de la turbina de vapor. Aumentar la temperatura de presión 
baja también es ventajoso, ya que reduce la humedad en la última etapa de la turbina de 
vapor. Así mismo se reduce la superficie del HRSG en la sección del evaporador y 
economizador, por el menor flujo másico producto del aumento de temperatura, aunque 
la superficie del sobrecalentador sí es mayor. El efecto resultante es una menor superficie 
de la caldera recuperadora (en el circuito de baja presión). 
4.3. Ciclo de tres Niveles de Presión  
Con tres niveles de presión es posible recuperar más energía de los gases de escape en la 
caldera recuperador. En la Figura II-13 se muestra como se divide la línea de salida del 
economizador de presión intermedia hacia el calderín de baja presión. El vapor saturado 
se envía directamente a la turbina de vapor de tres etapas para generar más potencia. Aun 
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así el incremento en la potencia de salida de la turbina de gas con respecto al ciclo de dos 
niveles es marginal.  
Al ser la presión intermedia más alta que la presión baja del ciclo de presión dual, el flujo 
másico del ciclo de ala presión es ligeramente menor ya que el ciclo de presión intermedia 
toma energía del de alta presión, teniendo un efecto negativo que es compensado y 
revertido por la mayor generación de vapor a esta presión intermedia. El concepto de 
triple nivel de presión es más atractivo a una menor temperatura de gases de escape ya 
que más vapor se puede generar en el sector de presión intermedia. 
 
Figura II-13 Diagrama de Proceso del Ciclo de tres Niveles de Presión 
Para seleccionar las presiones intermedia y alta se debe evaluar la combinación de mayor 
aprovechamiento exergético, teniendo siempre como limitante la humedad del vapor a la 
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salida de la turbina. Con estos niveles establecidos la presión baja se obtiene fácilmente. 
Se debe procurar que no sea menor de 3bar ya que el salto entálpico en la turbina de vapor 
sería muy pequeño y la potencia adicional mínima.  
La temperatura de alta presión tienen un efecto significativo, mas no es el caso de las 
temperaturas de presión baja e intermedia  que mejoran ligeramente la salida de potencia. 
Al calentar el vapor de presión intermedia a una temperatura cercana a la de alta presión 
se experimenta un efecto de recalentamiento en la turbina de vapor disminuyendo la 
humedad a la salida de la turbina, lo que previene la erosión por las gotitas de agua 
condensada. Se debe tener cuidado en este caso de los límites de esfuerzos térmicos dentro 
de la turbina por la diferencia de temperatura entre el vapor expandido de alta presión y 
la temperatura de vapor de presión intermedia en el punto de mezcla. Esto puede ser 
superado por un mejor diseño del casing en el punto de admisión de presión intermedia. 
El límite de esta mejora es la poca cantidad de vapor generado a presión intermedia 
producto de la mayor utilización de energía para lograr esta temperatura mayor. 
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4.4. Ciclo de tres Niveles de Presión con Recalentamiento  
 
Figura II-14 Diagrama de Proceso del Ciclo de dos Niveles de Presión con Recalentamiento 
El contenido de humedad a la salida de la turbina de vapor es el factor que limita 
predominantemente en las mejoras del desempeño de varios tipos de ciclos. Reducir la 
humedad, por ende, significa poder mejorar el desempeño. Para esto se usa el 
recalentamiento. Para el ciclo de presión simple, después de expandir el vapor de alta 
presión en la turbina se retorna y se mezcla en la zona de sobrecalentamiento de presión 
intermedia a una temperatura similar a la de alta presión e ingresa a la segunda etapa de 
la turbina de vapor, como se muestra en la Figura II-14. Para el ciclo de dos niveles de 
presión con recalentamiento no hay zona de mezcla de reentrada al HRSG, sino que el 
vapor para recalentar ingresa en una sección de recalentamiento independiente.  
28 
 
Este ciclo aumenta la salida de potencia de la turbina de vapor ya que hay una mejor 
utilización exergética en la caldera recuperadora (transferencia de energía a una menor 
diferencia de temperatura). 
Como muestra la Figura II-14, la turbina de vapor se ha separado en dos casings uno de 
alta presión y otro de presión baja e intermedia, esto con el fin de acomodar la extracción 
del recalentado frío para retorno a la caldera.  
El nivel de alta presión, en este caso, aumenta la potencia de salida, siendo el costo el 
limitante. Las caídas de presión en tuberías de recalentado frío, recalentador y recalentado 
caliente, deben ser cuidadas ya que pueden disminuir la salida de potencia. Aumentar, 
también, la temperatura de vapor vivo aumenta significativamente la salida de potencia.   
4.5. Variaciones para Combustibles con Azufre  
La corrosión de baja temperatura ocurre en el economizador de la caldera recuperadora 
cuando se condensa agua y ácido sulfúrico. La corrosión por ácido depende del contenido 
de azufre en el combustible y se debe cuidar que la temperatura de los gases no baje por 
debajo del punto de rocío de estos vapores, ya que el óxido de azufre en contacto con 
agua forma ácido sulfúrico.  
Incluso en combustibles libres de azufre, como es el caso del gas natural, se debe tener 
cuidado que la temperatura no baje por debajo del punto de rocío del agua contenida en 
los gases de escape, aunque este valor es muy bajo y es difícil que se pueda alcanzar 
(40°C). 
Para proteger la instalación de corrosión por baja temperatura se debe elevar la 
temperatura del agua al ingreso del economizador para que sea superior a los puntos de 
rocío de los vapores corrosivos.  
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Un primer método es haciendo una extracción en las últimas etapas de la turbina de vapor 
para elevar la temperatura del tanque desaireador. Sin embargo esta solución está limitada 
por la disminución de salida de potencia. Tienen un beneficio adicional, pues la línea 
sirve como extracción en caso las condiciones del vapor estén fuera de los límites de 
diseño, con una humedad elevada, para evitar daño en las últimas filas de la turbina de 
vapor. 
También se puede poner un evaporador en la última sección del HRSG que opere a la 
temperatura de rocío y hacer circular agua. 
Otro método es aumentar la superficie del economizador para hacer recircular agua del 
tanque que se extrae como vapor en el calderín de baja presión y se retorna al tanque 
desaireador para precalentamiento del agua de alimentación. 
4.6. Otras Mejoras e Incremento de Potencia 
Hay algunos métodos para aumentar la potencia de salida de la planta en caso sea 
necesario. Para esto se deben tomar algunas consideraciones para seleccionar el método 
más adecuado como si hay necesidad de producción pico con precio especial, si la 
demanda de carga pico ocurre sólo en verano, si se requiere compensar la caída de 
potencia en verano, ya que el aire caliente tiene un efecto reductor de la potencia de la 
turbina de gas al ser menos denso, o si se requiere vapor para calentamiento domiciliario 
(en países fríos) o para procesos. 
El aumento de potencia se puede hacer por: 
- Encendido suplementario en la caldera o postcombustión. 
- Inyección de agua/vapor en la turbina de gas. 




La evaluación para selección del tipo de ciclo así como sus posibles mejoras debe ser 
hecha enfrentando el mejor desempeño contra criterios económicos. Una mejora en la 
eficiencia de la central o aumento de potencia significa que la complejidad del ciclo 
aumenta y con esto también la inversión. El criterio será siempre optar por la mejora o 
ciclo que ofrezca el menor costo de producción de energía: US$/kWh o NS/kWh. 
A continuación se muestra, en la Tabla II-2, como ejemplo, la evaluación de distintos 
ciclos a condiciones especiales y con la misma turbina de gas, y cómo el incremento de 
la eficiencia aumenta la inversión: 
Tabla II-2 Comparación de desempeño de diferentes ciclos (gas natural con bajo contenido de azufre, 


















combustible de la 
turbina de gas (LHV) 
MW 473 473 473 473 473 
Consumo de 
combustible del 
quemador en el HRSG 
(LHV) 
MW 0 0 0 0 51 
Consumo total de 
combusible (LHV) 
MW 473 473 473 473 524 
Salida de potencia de 
la turbina de gas 
MW 178 178 178 178 178 
Salida de potencia de 
la turbina de vapor 
MW 94.8 99 99.7 102.5 125.5 
Salida de potencia 
bruta 
MW 272.8 277 277.7 280.5 303.5 
Eficiencia bruta 
(LHV) 
% 57.7% 58.6% 58.7% 59.3% 57.9% 
Consumos auxiliares MW 4.1 4.5 4.5 4.6 5 
Salida de potencia neta MW 268.7 272.5 273.2 275.9 298.5 
Eficiencia neta (LHV) % 56.8% 57.6% 57.8% 58.3% 57.0% 
Ratio de consumo neto 
(LHV) 
kJ/kWh 6337 6249 6233 6172 6320 
Costo relativo total de 
la planta 
% 100% 104% 106% 112%  
 
                                                 
7 Fuente: Kehlhofer R., Rukes B., Hanneman F., Stirnimann F., Combined-Cycle Gas & Steam Turbine 
Power Plant, 3rd ed., Oklahoma: PennWell Corporation, 2009. 
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5. COMPONENTES PRINCIPALES 
5.1. Turbina de Gas  
Es el componente clave de la central de ciclo combinado y genera aproximadamente dos 
tercios de la potencia. 
El aire del medio ambiente filtrado ingresa al compresor donde es comprimido a una 
presión de 14 a 30 bar (ratio de compresión: 14:1 a 30:1). En la cámara de combustión se 
mezcla con el combustible y se quema produciendo gas caliente a más de 1000 °C (T.E.T.: 
Temperatura a la entrada de la turbina). Finalmente se expande en la turbina hasta la 
presión del ambiente y sale a una temperatura de entre 450 a 650 °C. La turbina produce 
energía mecánica, parte de la cual es usada para mover el compresor y el resto va al 
generador para convertirse en energía eléctrica. 
 
 
Figura II-15 Turbina a Gas Titan 250 de Solar Turbines8 
                                                 
8 Fuente: Solar Turbines http://mysolar.cat.com/ 
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Las tendencias de desarrollo de turbinas de vapor consisten en aumentar la T.E.T. y 
compresión, esto tiene como efecto turbinas capaces de generar más potencia a la vez que 
alcanzan mayores valores de eficiencia. Así se logra reducir el costo específico de la 
planta. El límite de estas mejoras son las presiones y temperaturas que pueden resistir los 
materiales. 
El sistema de combustión debe ser capaz de producir una T.E.T. lo más elevada posible 
pero al mismo tiempo mantener la llama lo más fría posible para evitar las emisiones de 
NOX, y lograr que el combustible se queme de forma completa. Ya que en una planta 
térmica el costo del combustible compone parte importante del precio de la energía. Así 
mismo el aire de ingreso no sólo sirve como fluido de trabajo sino que cumple la función 
de enfriar partes de la turbina. 
 
 
Figura II-16 Quemador AEV de Alstom9 
Otra tendencia de desarrollo es la combustión secuencial, que consiste en dos etapas de 
combustión con turbina intermedia de alta y una después de la segunda etapa de quemado 
                                                 
9 Fuente: Alstom http://www.alstom.com/ 
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de baja presión. Así se logra una mayor eficiencia sin necesidad de subir la temperatura 
de encendido.  
 
Figura II-17 Turbina de Combustión Secuencial GT24/GT26 de Alstom10  
Las turbinas para plantas se pueden dividir en dos categorías: 
- Turbinas aeroderivativas: Provienen de la industria aeronáutica. Como no 
importa tanto el costo en esta industria como en la industrial son más 
pequeñas y livianas, con TET más altas y eficientes. La desventaja es que 
son de potencia limitada hasta 50 MWe. 
- Turbinas industriales de trabajo pesado: Estas llegan hasta 340 MWe, son 
estandarizadas, y de combustión secuencial. 
                                                 




Figura II-18 Turbina Aeroderivativa LM6000-PH de GE11 
Hoy en día las turbinas a gas alcanzan eficiencias ISO entre 34 a 40%, con TETs de 
1100 a 1600°C, temperaturas de gases de escape de 450 a 650°C, compresores con 
rendimientos adiabáticos de 89 a 91% y turbinas de 91 a 93%. 
5.2. Turbina de Vapor 
Los requerimientos más importantes que debe cumplir la turbina de vapor son alta 
eficiencia, tiempo corto de encendido, tiempo corto de instalación, configuración de 
montaje sobre suelo. Las turbinas de vapor para ciclo combinado tienen algunas 
diferencias con respecto a las turbinas de vapor convencionales, estas tienen menor 
tiempo de encendido, son normalmente más pequeñas y de menor potencia, y trabajan a 
menores potencias de vapor vivo ya que la caldera también opera a menor temperatura al 
ser un recuperador de calor. Así las turbinas de vapor para ciclo combinado trabajan 
usualmente de 100 a 170 bar y de  520 a 570 °C. Las turbinas de vapor se piden al 
fabricante para que sean adecuadas al diseño del ciclo de vapor con sus respectivas etapas, 
y extracciones, para dos o tres niveles de presión y recalentamiento.  
                                                 




Figura II-19 Turbina de vapor de dos etapas para recalentamiento de MHI12 
Normalmente la configuración es una o dos turbinas de gas por turbina de vapor. De este 
modo se puede también tener configuraciones de un solo eje o eje múltiple. Es decir que 
la turbina de vapor puede estar ubicada lejos de la turbina de gas y cada una en ejes 
separados con sus generadores o en un mismo eje con la turbina de gas, esto permite tener 
un solo generador para ambas turbinas. Para esta última configuración es necesario el uso 
de un embrague para acoplar la turbina de vapor cuando esta entre en funcionamiento, ya 
que el encendido de la misma es posterior a la de gas. 
Las turbinas de vapor vienen en paquete junto con el generador y condensador como se 
muestra en la Figura II-20 Paquete Modular de una Trubina de VaporFigura II-20. 
                                                 




Figura II-20 Paquete Modular de una Trubina de Vapor13 
5.3. Caldera Recuperadora de Calor 
 
Figura II-21 Partes de una Caldera Recuperadora14 
                                                 
13 Fuente: Siemens http://www.energy.siemens.com/ 
14 Fuente: Cleaver Brooks http://www.cleaver-brooks.com/ 
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Hoy en día son comunes los HRSGs de dos o tres niveles de presión. Así mismo hay con 
encendido suplementario con quemador en el ducto que a costa de una menor eficiencia 
del ciclo dotan de mayor control en la producción de vapor cuando además de la 
producción de energía eléctrica existe el requerimiento de que la planta provea vapor de 
procesos o para calentamiento doméstico. La caldera recuperadora es esencialmente un 
intercambiador de calor por convección, que transfiere la energía de los gases de escape 
de la turbina de gas al ciclo de vapor. Existen dos configuraciones de acuerdo al recorrido 
de los gases de escape, calderas verticales y horizontales. 
 
Figura II-22 HRSG Horizontal (izquierda) y Vertical (derecha) 
El HRSG vertical también se le conoce como circulación forzada ya que requiere de 
bombas de circulación para hacer circular el agua por las tuberías de las secciones del 
evaporador. Las tuberías de transferencia de calor tienen un arreglo horizontal 
suspendidas por soportes. Las calderas horizontales o de circulación natural no requieren 
de bombas porque la circulación por el evaporador ocurre por gravedad basada en la 
diferencia de densidad del agua. Las tuberías en este caso tienen un arreglo vertical y en 
esencia son autosoportantes, aunque igual van soportadas. Las calderas horizontales 
tienen ventajas sobre las verticales, al no requerir bombas, por su configuración la 
circulación es vigorosa y no hay peligro de secado en los tubos verticales. Sin embargo 
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las calderas verticales requieren menor área para su instalación. La selección obedece a 
preferencias históricas o regionales siendo las horizontales más comunes. 
Una variación de calderas son las de un solo paso o Benson® (de Siemens). El 
economizador, evaporador y sobrecalentador son básicamente un solo tubo, el agua entra 
por un lado y sale por el otro, eliminando la necesidad del calderín y bombas de 
circulación. Éste es más flexible con tiempos de encendido menores y cambios de carga 
rápidos. Ambos tipos de HRSG, verticales y horizontales, pueden ser de paso único. 
 
Figura II-23 Caldera Benson® de Siemens15 
Los tubos de la caldera recuperadora son aletados debido a que al ser transferencia de 
calor por convección las aletas favorecen el aprovechamiento de la energía. Normalmente 
se diseña con 5 a 7 aletas por pulgada o 200 a 280 aletas por metro, sin embargo para 
combustibles pesados, para evitar que incrustaciones obstruya el paso del aire se utilizan 
3 a 4 aletas. 
                                                 




Figura II-24 Tubos Aletados del HRSG 
Al momento de diseñar un HRSG se deben buscar que cumpla las siguientes condiciones: 
- Alto ratio de recuperación de calor (eficiencia del HRSG). 
- Baja caída de presión en el lado del gas para limitar las pérdidas de 
potencia y eficiencia de la turbina de gas. 
- Alta gradiente permitida de presión durante encendido. 
- Prevención de corrosión de baja temperatura. 
Las dos primeras condiciones son difíciles de lograr al mismo tiempo ya que a mayor 
eficiencia del HRSG aumenta también la superficie de transferencia de calor y si se 
baja la velocidad de los gases para limitar la caída de presión se obtiene un coeficiente 
de transferencia de calor menor. Usar tubos aletados de díametro pequeño favorece a 
solucionar este dilema. 
 Algunos parámetros típicos de funcionamiento son: 
Temperatura de pellizco:     5 a 15 °K 
Temperatura de aproximación:    5 a 12 °K 




En el diseño se debe buscar el equilibrio entre eficiencia y costo, es decir que al reducir 
los pinch points la producción de vapor aumenta linealmente pero la superficie de 
transferencia de calor aumenta de manera exponencial, y con ello el costo. 
5.4. Sistema de Enfriamiento del Condensador 
Se deben seleccionar entre tres sistemas de enfriamiento para el condensador. 
El primero es el enfriamiento por are directo. En este caso no se requiere agua. Debido a 
que el calor específico del aire es bajo y se depende de la temperatura ambiental que en 
verano no es la más óptima, se debe optar por vacíos de condensador menores, es decir 
una mayor temperatura del condensador para que haya un mayor diferencial de 
temperatura entre el aire y el vapor y así se pueda extraer el calor. Por este motivo se 
reduce la eficiencia y potencia de la planta. Se opta por este sistema cuando no haya agua 
disponible y se requiera minimizar el impacto ambiental o de infraestructura. 
Otro sistema de enfriamiento es por evaporación en torre de enfriamiento húmeda o 
híbrida. Para este sistema se requiere de agua tratada de reposición a un ratio aproximado 
de 0.3 kg/s por MW. Si la torre es de tiro mecánico o forzado va a tomar de 0.5 a 0.7% 
de la capacidad de la planta, y si es de tiro natural, de 0.4 a 0.5%. 
Finalmente está el sistema de enfriamiento por agua. Esta puede ser tomada de un lago, 
río o del mar. Para este caso se deben revisar las regulaciones medioambientales sobre la 
cantidad de agua que se puede tomar y gradiente de temperatura máxima que permite la 
ley al ser retornada. Este sistema requiere de 40 a 60 veces más agua que el de evaporación 
y su selección depende de la disponibilidad del recurso hídrico. 
5.5. Tanque Desaireador 
Se deben eliminar del agua y vapor los gases no condensables del sistema de vapor de 
agua ya que pueden causar erosión y/o corrosión de las tuberías y otros componentes 
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como válvulas y bombas. Este proceso se realiza continuamente ya que la hermeticidad 
del sistema de vapor no es total y siempre habrán pequeñas filtraciones de aire por los 
sellos de las bridas, en especial si el sistema se encuentra en vacío con respecto al 
ambiente.  
 
Figura II-25 Tanque Desaireador 
La desaireación ocurre en el tanque desaireador normalmente ubicado en la parte superior 
de la caldera recuperadora y a veces encima del calderín de baja presión. El condensado 
es rociado en la parte superior y por debajo se alimenta, de una extracción de la turbina, 
vapor que asciende y eleva la temperatura de las gotitas de agua a temperatura de 
saturación liberando los gases no condensables. También el vapor cumple la función de 
mantener una barrera entre el agua desaereada y el aire liberado que se acumula en la 
parte superior. 
La desaereación del agua se puede realizar en un tanque de vacío, de sobrepesión o 
inclusive en el condensador, con el mismo proceso del tanque desaereador, pero será 
necesario un sistema de evacuación del aire. Así podría ser eliminado el tanque 
desaereador. La selección del sistema depende en gran medida de la cantidad de agua de 
reposición y donde será admitida. Si la cantidad es pequeña puede ser rociada en el 
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condensador. Para ciclos con extracciones en el proceso se prefiere un tanque 
independiente. 
5.6. Bombas  
La industria ofrece diferentes tipos de bombas para centrales de ciclo combinado de 
acuerdo al servicio específico: bombas de alimentación de agua, bombas para 
recirculación en la caldera, bombas de condensado y bombas de agua de refrigeración 
para el condensador. A continuación se repasará brevemente los tipos de bombas 
fabricadas específicamente para estas aplicaciones. La selección dependerá de las 
condiciones para cada bomba, presión, caudal, flujo másico, temperatura, NPSH, etc. 
Bombas de alimentación 
Estas son las bombas que se encargan de suministrar el agua a alta presión a la caldera, la 
temperatura también es un factor importante, sobre todo para ciclos con combustible de 
alto contenido de azufre donde el agua precalentada es bombeada por esta bomba a 
temperaturas de hasta 180°C.  
Se utilizan bombas horizontales multietapa de sección anular, de carcasa de barril y de 
cámara partida axialmente. La bomba debe ser capaz de arrancar sin precalentamiento 




Figura II-26 Bombas Sulzer para Alimentación de la Caldera 
Bombas de condensado 
 
Figura II-27 Bombas verticales para extracción de condensado Flow Serve 
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Es la bomba que se encarga de crear el vacío del condensador y bombear el agua 
condensada al tanque desaireador. Se utilizan bombas de bajo NPSHR como bombas 
verticales multietapa. 
Bombas de agua de enfriamiento para el condensador 
Estas bombas envían agua de enfriamiento al condensador. Dependiendo de la fuente de 
agua, estas bombas suelen ser tipo verticales cuando bombean agua de mar y de tipo 
horizontal cuando es agua de una torre de enfriamiento, que son de menor caudal. Así 
mismo hay bombas de voluta de concreto donde el montaje está integrado a la 
construcción civil y vienen con secciones prefabricadas de concreto.  
 
Figura II-28 Bomba de voluta de concreto 
Bombas de recirculación de la caldera 
Esta bomba circula el agua en el evaporador de la caldera. Si bien para HRSGs tipo 
horizontales no es necesario forzar la circulación, esta bomba es necesaria para proteger 
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las tuberías ya que circula el agua en la caldera en los arranques y en regímenes de carga 
baja. Se emplean bombas centrífugas para este servicio y diseñadas para trabajar a la 
temperatura de saturación de un determinado nivel de presión. La bomba de la Figura 
II-29, por ejemplo, puede trabajar hasta 280°C, es decir que podría trabajar en una caldera 
de hasta 6 Mpa. 
 
Figura II-29 Bomba Centrífuga para Circulación de Agua en la Caldera, Torishima Modelo CPW 
5.7. Tuberías  
El objetivo de las tuberías es suministrar el fluido al punto de uso a la presión correcta, 
es por eso que la caída de presión es un factor clave. Sobredimensionar una tubería es 
aumentar los costos de la tubería, accesorios y válvulas de manera innecesaria así como 
la soportería y aislamiento. En una tubería de mayor diámetro las pérdidas de calor, son 
también mayores. Por otra parte subdimensionar una tubería tendrá otros efectos 
negativos como una caída de presión excesiva, erosión en las tuberías y menor tiempo de 
vida, ruido y golpe de ariete. 
 La práctica ha enseñado qué velocidades son más adecuadas para distintos servicios de 




Velocidades de flujo típicas de agua/vapor en tuberías en Nayyar16: 
Tabla II-3 Velocidades de diseño recomendadas para flujo de agua en tuberías 
Condición de servicio Velocidad recomendada, m/s 
Alimentación de la caldera 2.5 - 4.6 
Líneas de succión de bombas y drenajes 1.2 - 2.1 
Servicio general 1.2 - 3.0 
Agua urbana hasta 2.1 
Fuente: Crane Technical Paper410, Flow of Fluids Through Valves, Fittings, and 
Pipe, The Crane Company, New York, 1985, pp. 3-6. 
 








Saturado 0 - 173 Calentamiento (líneas cortas) 20 - 31 
Saturado 173 y más Equipo de potencia, tuberías de 
proceso, etc. 
31 - 51 
Sobrecalentado 1380 y más Caldera e ingreso a la turbina, etc. 36 - 100 
Fuente: Crane Technical Paper410, Flow of Fluids Through Valves, Fittings, and Pipe, The 
Crane Company, New York, 1985, pp. 3-16. 
 
Tabla II-5 Velocidades típicas de flujo de agua 
Succión de la bomba de condensado 1 m/s 
Descarga de la bomba de condensado 3 m/s 
Descarga de la bomba de presión 3 m/s 
Succión de la bomba de alimentación 3 m/s 
Descarga de la bomba de alimentación 6 - 7.5 m/s 
Sistema de circulación de agua ≤ 3 m/s 
Servicio general 1.5 - 3 m/s 
Fuente: Stone & Webster  
 
Tabla II-6 Velocidades tipicas de flujo de vapor en tuberías y proyectos industriales 
Presión del vapor Velocidad Caída de presión 
3.5 bar g y menos 50 m/s 0.1 bar / 100 m 
Sobre 3.5 bar g vapor saturado 35 m/s 0.25 bar / 100 m 
Sobre 3.5 bar g vapor sobrecalentado 50 m/s 0.25 bar / 100 m 
Fuente: Stone & Webster   
                                                 
16 Tablas B2.7, B2.8, B8.7 y B8.13 respectivamente, Nayyar, Mohinder L., Piping Handbook, 7th ed., 




Velocidades de flujo típicas de agua/vapor en tuberías recomendadas por Spirax Sarco17: 
Tabla II-7 Rango de velocidades para vapor en tuberías 
Vapor saturado 25 - 40 m/s 
Vapor sobrecalentado 50 - 70 m/s 
 
Los materiales más utilizados para tuberías de vapor son el acero al carbono ANSI B16.9 
A106. Para vapor sobrecalentado a altas presiones, sin embargo, se recurre a aleaciones 
con cromo y molibdeno, que mejora la resistencia a altas temperaturas. 
Caída de presión en tuberías para líquidos 
La caída de presión dentro de una tubería es función de la velocidad del fluido, longitud 
de la tubería, diámetro, velocidad, densidad del fluido, viscosidad del fluido y rugosidad 





 ( II-40 ) 
  
Donde: 
ℎ𝑓: Pérdida de altura por fricción [m] 
𝑓: Factor de fricción (adimensional) 
𝐿: Longitud de la tubería [m] 
𝑣: Velocidad del flujo [m/s] 
𝑔: Aceleración de la gravedad [m/s2] 
𝐷: Diámetro interior de la tubería [m] 
                                                 
17 Spirax Sarco, The Steam and Condensate Loop, EE.UU. 2005 
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El factor de fricción se obtiene del diagrama de Moody (Figura II-30). Para esto se define 
el número de Reynolds y la rugosidad relativa: 
 




   o   𝐑𝐞 =
𝐯𝐬𝐃
𝐯
  ( II-41 ) 
Donde: 
𝑅𝑒: Número de Reynolds (adimensional) 
𝜌: Densidad del fluido [kg/m3] 
𝑣𝑠: Velocidad característica del fluido [m/s] 
D: Diámetro interior de la tubería [m] 
μ: Viscosidad dinámica del fluido [Pa.s] 
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  ( II-42 ) 
Donde: 
𝑘𝑠: Rugosidad de la tubería [m] 
𝐷: Diámetro interior de la tubería [m] 
Caída de presión en tuberías para vapor 
Calcular la caída de presión en una tubería que transporta vapor es un proceso complicado 
especialmente para fluidos turbulentos por lo que se recurre a métodos simplificados con 
datos de tablas 




  ( II-43 ) 
Donde: 
𝐹: Factor de presión (de tablas) 
𝑃1: Factor de presión de entrada (de tablas) 
𝑃2: Factor de presión a la distancia L (de tablas) 
𝐿: Longitud equivalente (m) 
La tolerancia en longitud para la longitud equivalente se puede calcular aumentando un 
porcentaje a la longitud total de la tubería. Este método, aunque aproximado, ahorra 
tiempo en el cálculo. Esto depende de la longitud de la tubería así como el recorrido (si 
es recta o tienen múltiples cambios de dirección) y su valor es de 5 a 20%. 
Otro método más sencillo que no requiere recurrir a tablas es mediante fórmulas empíricas 
como las fórmulas ( II-44 ) y ( II-45 )18. Esta última más sencilla se puede utilizar para 
tuberías de hasta 200 metros. 
                                                 











 ( II-44 ) 
∆P =
L vg m 
2
0.08 D5
 ( II-45 ) 
Donde: 
P1: Presión en el punto 1 [bar] 
P2: Presión en el punto 2 a una distancia L [bar] 
L: Longitud de la tubería [m] 
m : Flujo másico [kg/h] 
𝐷: Diámetro interior de la tubería [mm] 
∆P: Caída de presión [bar] 
vg: Volumen específico del vapor [m
3/kg] 
5.8. Aislamiento  
Las instalaciones de una planta térmica se aíslan ya sea por los propios requerimientos 
del proceso, seguridad de personas o bienes, para evitar que las altas temperaturas 
ocasionen daños, y reducción de pérdidas energéticas, costos y contaminación ambiental. 
Como aislamiento térmico para esta industria se prefieren las lanas minerales ya que 
soportan altas temperaturas, no presentan dilatación térmica, son incombustibles y no 
desprenden gases tóxicos al contacto con fuego directo y además proveen de aislamiento 
acústico.  
Las lanas minerales son un producto aislante conformado por un entrelazado de 
filamentos de materiales pétreos que forman un fieltro que mantiene el aire en su interior 
en estado inmóvil. Existen dos tipos de lanas minerales, las lanas de vidrio que se hacen 
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por medio de la fusión y fibrado sílice en forma de arena, y las lanas de roca, de roca 
basáltica. Estas últimas se utilizan para aplicaciones de altas temperaturas. 
Las lanas minerales se fabrican en distintas presentaciones de acuerdo a la aplicación 
específica. Por ejemplo para tuberías de hasta 10” son adecuadas las coquillas 
preformadas, y para tuberías de mayor diámetro mantas armadas con malla de acero 
galvanizado que se ajustan a la forma de la tubería y la malla además facilita su instalación 
y fijación. También existen en forma de paneles y rollos. 
 
Figura II-31 Lanas Minerales Aislantes 
La selección depende principalmente de la temperatura de trabajo. Las lanas de vidrio 
con encolado pueden trabajar hasta 250°C, sin encolado hasta 500°C y las lanas de roca 
hasta 750°C. En la Figura II-33 se muestra una tabla de selección de acuerdo a la 




Figura II-32 Espesor Óptimo Económico del Aislante 
 
El criterio de selección del espesor del aislamiento viene dado por el menor costo que 
esto implica. Es decir que a mayor espesor de aislamiento se debe hacer una inversión 
mayor por aislamiento de las instalaciones. Este valor debe ser comparado con las 
pérdidas por no utilizar aislamiento expresadas en el valor monetario de la energía 
desperdiciada en forma de calor. La Figura II-32 muestra el espesor óptimo económico 
que se da cuando el costo de sumar la inversión de aislamiento y las pérdidas térmicas es 
mínimo. El fabricante también puede dar recomendaciones sobre el espesor del 






















5.9. Componentes Eléctricos  
Generador 
Los generadores normalmente vienen acoplados a las turbinas en paquete. Pueden ser de 
dos polos o cuatro polos que giran a la mitad de velocidad para potencias menores a 40 
MW que son más económicos. En plantas de ciclo combinado se pueden utilizar cuatro 
tipos de generadores: enfriados por aire con circuito abierto de enfriamiento de aire, 
enfriados por aire con circuito cerrado de agua a aire, enfriados por hidrógeno, y enfriados 
por agua. 
Los generadores enfriados por aire de circuito abierto son baratos pero tienen problemas 
con incrustaciones, atmósferas corrosivas y son ruidosos. Los de circuito cerrado tienen 
precios razonables y ofrecen buena eficiencia, hasta 98% a carga plena. Los generadores 
enfriados por hidrógeno y agua ofrecen aun mayor eficiencia, 99% a carga plena y a carga 
parcial tienen un desempeño superior. Sin embargo son de diseño más complejo y 
requieren de equipos auxiliares que los hacen más costosos. Los generadores enfriados 
por aire se seleccionan para potencias de hasta 480 MVA; para potencias superiores los 
más adecuados son los enfriados por agua o hidrógeno. 
Transformador 
El transformador principal es el elemento que adapta la tensión del generador a la línea 
de transmisión que hará el transporte de energía. Para un generador se puede optar por 
tres transformadores monofásicos o uno trifásico más uno de repuesto. Normalmente se 
opta por un transformador ya sea monofásico o trifásico de repuesto de menor fiabilidad 
es decir más barato.  
El transformador es una fuente de ruido importante por lo que deben revisarse los límites 
legales y tener en cuenta su ubicación, velocidad de giro de los ventiladores de 
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refrigeración y características de insonorización. Además otros aspectos a considerar son 
el factor de potencia, el método de refrigeración y capacidad de variación a cambios de 
temperatura ambiente. 
Los sistemas de enfriamiento se basan en bombas de aceite y ventiladores de aire. Sus 
distintas variaciones son las siguientes: 
- ONAN (Oil Natural circulation Air Natural circulation), refrigeración 
mediante circulación natural de aceite y aire en los radiadores. 
- ONAF (Oil Natural circulation Air Forced circulation), refrigeración por 
circulación natural de aceite y circulación forzada de aire por ventiladores 
en los radiadores. 
- OFAF (Oil Forced circulation Air Forced circulation), refrigeración por 
circulación forzada de aceite por medio de bombas y circulación forzada 
de aire por ventiladores en los radiadores. 
- ODAF (Oil forced circulation Direct Air Forced circulation), refrigeración 
por circulación dirigida de aceite por medio de bombas hacia los 
radiadores y elementos de direccionamiento en el interior del 
transformador hacia los canales de aceite y circulación forzada de aire por 
ventiladores en los radiadores. 
Barras de fase aislada e interruptor de grupo 
Las barras de fase aislada y el interruptor de grupo son los elementos de enlace entre el 
generador y el transformador. Las barras de fase aislada son tres conductores de aluminio 
soportadas por aislante y con una cubierta de aluminio cortocircuitada y puesta a tierra en 
ambos extremos. Este es el medio más económico y seguro para transportar grandes 
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intensidades de corriente siempre y cuando las distancias sean cortas como suele suceder 
en las configuraciones de centrales de ciclo combinado. 
La puesta a tierra sirve como seguridad en caso haya un cortocircuito y la corriente se 
limita, por medio del diseño de la puesta a tierra, a un valor que no dañe el devanado del 
transformador, menor a 10A, normalmente a 5A. Además evitan que los campos que se 
puedan generar disminuyan la capacidad de conducción y aumenten su temperatura más 
allá del diseño protegiendo al aislante de temperaturas elevadas que lo puedan dañar. 
El interruptor de grupo se encuentra entre el transformador y generador unido a ambos 
equipos por las barras de fase. Permite hacer la conexión con el transformador y aislar 
durante el arranque y alimentar al transformador de servicios auxiliares. Este se diseña o 
selecciona de acuerda a la normativa local, es accionado por aire comprimido y de SF6. 
Tiene dos bobinas de disparo y una de cierre, con prioridad de disparo en caso de 
simultaneidad de señales. 
 
6. CRITERIOS ECONÓMICOS 
La evaluación económica de una central de ciclo combinado se realiza como cualquier 
inversión industrial de acuerdo al libre mercado. Los inversionistas evaluarán indicadores 
financieros más comunes como el ROI (Return On Investment), IRR (Internal Rate of 
Return) o VAN. 
Así es necesario también comparar el precio del mercado, que puede fluctuar 
ampliamente, con el costo de producción que depende de los costos financieros y 
amortización, costo del combustible y costo de operación y mantenimiento. El factor 
combustible está directamente vinculado con la eficiencia de la planta, aunque a mayor 
eficiencia, la complejidad de la planta aumenta y por ende el costo de amortización, por 
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lo que se debe encontrar el equilibrio entre estos dos factores que dé como resultado el 
mejor costo de la producción energía.  
El precio del mercado varía también para el tipo de central, por ejemplo para una central 
base el precio es menor pero el tiempo de operación mayor, y si es de carga pico sucede 
lo contrario, tiempo de operación menor y mayor precio. 
El costo de producción de energía se mide en US$/kWh o  NS/kWh. Está compuesto por 
el costo de inversión, costo de combustible y costo de operación y mantenimiento. 
El costo de inversión por unidad de energía depende de los costos de inversión, la 
estructura de financiamiento, el ratio de intereses y ratio de retorno sobre el patrimonio y 
factor de panta o tiempo de utilización. Los costos de inversión son la suma del costo del 
contrato de la planta, los intereses durante la construcción y los costos del propietario 
durante la ejecución del proyecto, es decir todos los costos incurridos hasta que el 
proyecto de construcción concluya. La estructura de financiamiento se expresa en la razón 
deuda-patrimonio y el retorno sobre el patrimonio que espera el inversionista sobre su 
capital. El factor de planta depende de la aplicación de la planta: 
- Carga base:   > 5000 h/a 
- Carga intermedia:  2000 a 5000 h/a 
- Carga pico:   < 2000 h/a 
Los costos de combustible por unidad de energía dependen directamente del precio del 
combustible en el mercado y eficiencia promedio de la planta. Ésta es: 
𝛈 = 𝛈 ∙ 𝛈𝐎𝐩𝐞𝐫  ( II-46 ) 
Donde: 
η: La eficiencia promedio de la planta. 
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η: Eficiencia eléctrica de la planta o el porcentaje de la energía del combustible que se 
convierte en electricidad 
ηOper: Eficiencia operativa producto de las pérdidas de arranque y apagado, mayores 
consumos durante operación a carga parcial, pérdida de eficiencia por envejecimiento de 
la planta. 
Los costos de operación y mantenimiento de la planta se pueden dividir en fijos como son 
el staff, servicios, limpieza, mantenimiento de edificios, seguros, etc., y variables que 
están en función de las horas de operación de la planta: reparaciones, consumibles, 
repuestos, etc.  












+ 𝐔𝐯𝐚𝐫 ( II-47 ) 
 
Donde: 
YEL: Costo de la electricidad [US$/a] 
TCR: Inversión total requerida, valor total de todos los gastos durante planeamiento, 
procura, construcción, comisionamiento, valor de la planta e intereses [US$] 
Ψ : Factor de anualidad   Ψ =
𝑞−1
1−𝑞−𝑛
     [1/a] 
𝑃: Salida de potencia efectiva en MW. 
Teq: Utilización equivalente en tiempo a salida de potencia efectiva en horas por año  
YF: Precio total del combustible [US$/MWh térmicos] 
η: Eficiencia promedio de la planta. 
Ufix: Costos fijos de operación, mantenimiento y administración en US$ al año 
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Uvar: Costos variables de operación, mantenimiento y reparación [US$/MWh] 
𝑞 :   1 + 𝑧 
𝑧: Ratio de descuento promedio en porcentaje por año [%/a] 




 CONDICIONES DE LUGAR 
1. EL NODO ENERGÉTICO DEL SUR 
La demanda de energía del SEIN se viene incrementando en función de las necesidades 
de la población y sus diversas actividades económicas. Según el MINEM19 en el periodo 
2011 al 2016 el crecimiento de la demanda será de entre 500 a 857 MW/año, 
manteniéndose en valores similares por los años siguientes y llegando inclusive a los 
1,154 MW/año. Este crecimiento obedece principalmente al incremento de las cargas 
vegetativas, es decir consumos relacionados al crecimiento de la población y PBI 
conformados por hogares, comercios y pequeñas industrias. A esto se suman los grandes 
proyectos mineros y las incorporaciones de pequeños sistemas aislados al SEIN. Esta 
prospectiva lleva al MINEM a tomar acciones para garantizar el abastecimiento de la 
energía y su viabilidad en el largo plazo.  
En este contexto cabe señalar algunos puntos de los objetivos de la Política Energética 
Nacional. En esta20 se habla de una matriz diversificada y de eficiencia, así como mínimo 
impacto ambiental y bajas emisiones de carbono, del desarrollo de la industria del gas 
natural y su uso doméstico, en trasporte, industria y generación energética. 
Así una acción del MINEM, en este sentido, fue la impulsión de lo que a fines del año 
pasado se concretó como la ley 29970 – “Ley que afianza la Seguridad Energética y 
promueve el desarrollo del Polo Petroquímico en el sur del país”.   
Esta ley dicta disposiciones para impulsar la construcción del Gasoducto Sur Peruano con 
objetivo de afianzar la seguridad en el transporte del gas contra posibles fallas (eventos 
naturales, terrorismo, sabotaje, etc.) con la construcción de dos tramos desde Camisea, 
                                                 
19 “Documento Promotor 2012”  
20 Puntos 1, 6 y 7 de la Política Energética Nacional (D.S. N° 064-2010) 
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así también llevará gas al sur del país con el fin de promover la industria petroquímica y 
para alimentar al Nodo Energético del Sur. Así se podrá descentralizar la generación 
eléctrica del país, concentrada actualmente más de 50% en la costa central. 
 
Figura III-1 Ruta del Gasoducto Sur Peruano (Fuente: Proinversión) 
El Nodo Energético en el Sur del Perú contempla la construcción de un parque energético 
en el sur, entre Arequipa y Moquegua. Actualmente Proinversión ya ha convocado a un 
Concurso Público Internacional para transferir al sector privado el desarrollo del proyecto 
que constan de dos centrales térmicas de 500 MW +/- hasta 20%, como parte de un 
requerimiento de hasta 2,000 MW que considera la totalidad de dicho parque energético, 
con un plazo de compromiso de inversión de 20 años. 
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2. GENERACIÓN ELÉCTRICA EN MOQUEGUA 
 
Figura III-2 Mapa del SEIN, Recorte Sur (Fuente: COES) 
El departamento de Moquegua tiene cuatro centrales generadoras: Ilo 1, Ilo 2, 
Panamericana Solar y la recientemente puesta en servicio, la Reserva Fría de Generación. 
La Tabla III-1 muestra las características de estas centrales, así mismo en la Tabla III-2 
se puede observar el factor de planta. 
 
Tabla III-1 Centrales de Generación en Moquegua 












CATKATO DIESEL Diesel 2 3.1 3.3 
TG-1 TG Diesel 2 39.3 34.9 
TG-2 TG Diesel 2 42.2 30.7 
TV2 TV Residual 500 22.0   
TV3 TV Residual 500 66.0 67.1 
TV4 TV Residual 500 66.0   














PANELES Solar 20.0 20.0 
Notas:  
Ingreso de operación comercial la C.T. Reserva Fría de Generación en Ilo el 21-06-2013. 
Ingreso de operación comercial de los paneles fotovoltáicos de la C.S. Panamericana Solar el 31-12-
2012. 
 
Tabla III-2 Factores de planta anuales de las centrales generadoras en Moquegua 
Central Unidad 2003 2004 2005 2006 2007 2008 2009 2010 2011 2012 
C.T. ILO1 
Catkato 0.2% 0.5% 2.6% 5.2% 3.0% 22.6% 20.8% 11.7% 4.4% 6.9% 
TG1, TG2 0.1% 0.0% 0.4% 0.4% 1.4% 12.0% 7.1% 6.4% 2.3% 3.8% 
Ilo 1 TV 29.9% 38.3% 48.5% 33.8% 32.7% 41.4% 33.5% 33.9% 15.7% 14.0% 





                  0.7% 
 
2.1 CENTRALES DE CICLO COMBINADO A GAS EN EL PERÚ 
La Tabla III-3 muestra las centrales en operación (hasta el 2012) de ciclo combinado a 
gas natural. Cabe mencionar a Fénix Power en Chilca que está próxima a entrar en 
operación con 540 MW. 
Tabla III-3 Centrales de Generación de Ciclo Combinado a Gas Natural en el Perú 




































Ingreso de operación comercial del ciclo combinado (TG1+TG2+TG3+TV) C.T. Kallpa el 08-08-2012. 





Tabla III-4 Factores de planta anuales de las centrales generadoras de ciclo combinado a gas natural 















          63.8% 38.4% 64.8% 78.9% 56.9% 
 
Así mismo se muestran los costos variables y costos de combustibles de las centrales de 
ciclo combinado a gas como las térmicas de Moquega en la Tabla III-5, que servirán como 
punto de referencia y comparación de la central diseñada en este trabajo. 
Tabla III-5 Costos variables de centrales de referencia21 
Unidad Empresa 
Cons. Especif. Precio Comb. 







CVC  CVNC CVT 
Turbo Gas Natural Chilca TG1                      ENERSUR 9.704 2.4117 23.40 4.41 27.82 
Turbo Gas Natural Chilca TG2                   ENERSUR 9.876 2.4117 23.82 4.49 28.31 
Turbo Gas Natural Chilca TG3 ENERSUR 10.282 2.4117 24.80 3.41 28.21 
Turbo Gas Natural CC TG3 
Ventanilla (sin fuego adicional) 
EDEGEL 6.741 2.4664 16.63 3.35 19.97 
Turbo Gas Natural CC TG3 
Ventanilla (con fuego adicional) 
EDEGEL 6.955 2.4664 17.15 3.35 20.50 
Turbo Gas Natural CC TG4 
Ventanilla (sin fuego adicional) 
EDEGEL 6.840 2.4664 16.87 3.35 20.21 
Turbo Gas Natural CC TG4 
Ventanilla (con fuego adicional) 
EDEGEL 6.986 2.4664 17.23 3.35 20.58 
Turbo Gas Natural Kallpa TG1                       KALLPA  9.985 2.4110 32.14 4.47 28.55 
Turbo Gas Natural Kallpa TG2                     KALLPA  10.153 2.4110 24.80 4.03 28.51 
Turbo Gas Natural Kallpa TG3                       KALLPA  10.044 2.4110 24.48 3.91 28.12 
Ilo 1 TV Nº3 ENERSUR 0.279 675.7 188.34 1.32 189.66 
Ilo 1 TV Nº4 ENERSUR 0.267 743.2 198.77 1.32 200.09 
Ilo 1 TG Nº1 ENERSUR 0.254 1259.7 320.33 9.25 329.58 
Ilo 1 TG Nº2 ENERSUR 0.252 1259.7 317.31 10.32 327.63 
Ilo 1 GD Nº1 ENERSUR 0.237 1259.7 298.54 16.7 315.24 
Ilo 2 TV Carbón Nº1 ENERSUR 0.370 111.0 41.06 2.19 43.25 
 
                                                 





3. REQUERIMIENTOS ECONÓMICOS  
A partir de los datos mostrados más arriba se han establecido los requerimientos de 
diseño, en cuanto a requerimientos de mercado o cliente, que se detallan brevemente a 
continuación: 
Demanda Eléctrica:  
 Demanda de potencia eléctrica: 500 MW +/- 20% 
 Factor de planta: 75%  
Demanda de agua/vapor de proceso: No. 
Financiamiento: 
 Costos variables referenciales del mercado/competencia 
Ciclo combinado GN en Lima: 20.5 US$/MW.h 
Centrales en Ilo: 190 US$/MW.h 
 Periodo de amortización: 20 años  
 
4. UBICACIÓN  
La central eléctrica, de acuerdo al plan del Nodo Energético del Sur, estará ubicada en la 
provincia de Ilo, departamento de Moquegua. El área de Influencia abarca los 




Figura III-3. Área de influencia del nodo energético del sur. (Fuente: Proinversión) 
Aunque inicialmente las centrales del nodo energético del sur estarían ubicadas sólo en 
Ilo el MINEM decidió ubicar las en Mollendo e Ilo ya que ambas ciudades cumplen con 
los requerimientos técnicos ya que cuentan con conexión al SEIN, ambos puertos tienen 
estaciones cercanas de 500 kV, y están cerca del mar cubriendo la necesidad de agua de 
mar para enfriamiento del proceso. Además, por seguridad energética, conviene no 
concentrar la generación en un solo sitio. 
A continuación se exponen las ventajas de cada puerto. Para este trabajo se optó por la 
localidad de Ilo. 
 
Mollendo: 
- Ofrecería un mejor precio de generación ya que el combustible sería más barato 
por el menor coste de transporte.   
- El departamento de Arequipa cuenta con grandes proyectos mineros minero por 
ejecutar, Tía María y ampliación de Cerro Verde. Esto implicaría un aumento en 
la demanda energética de 90 MW y 60 MW respectivamente. 
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- La región tiene una buena prospectiva de crecimiento económico, además de su 
mayor desarrollo y población que Moquegua. A esto se suma la construcción de 
la carretera interoceánica.  
 
Ilo: 
- El mayor costo de la energía es relativo ya que la mayor distancia a comparación 
de Mollendo son solo 130 kms. Esto elevaría solamente en un 2% el precio de la 
energía. 
-  Los grandes proyectos mineros de Moquegua superan el incremento de la 
demanda energética de sus equivalentes arequipeños, Quellaveco con 150 MW y 
las ampliaciones de Toquepala y Cuajone con 90MW.22 
- A la industria minera de Moquegua se suma la industria pesquera más desarrollada 
que Arequipa. 
- Ya que las necesidades de industria, transporte y uso doméstico por si solas no 
justifican la construcción del gasoducto, la construcción de esta planta permitiría 
que la industria, transporte y uso doméstico de Moquegua se beneficien del 
recurso gas natural. Este aspecto es de gran importancia ya que es parte de la 
política energética nacional y ha definido el recorrido del gasoducto sur peruano 
y su conclusión en el departamento de Moquegua. 
 
5. DISPONIBILIDAD DE RECURSOS  
Combustible: Gas Natural 
Contenido de azufre: No tiene. No genera dióxido de azufre tampoco. 
                                                 
22 Según el MINEM en las prospectivas de su “Documento Promotor 2012”, http://www.minem.gob.pe/ 
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Medio de enfriamiento: Hay agua disponible de mar para enfriamiento.  
Espacio: El espacio no es limitante. 
 
6. CONDICIONES AMBIENTALES 
De acuerdo a datos históricos de clima de la ciudad de Ilo se definieron las siguientes 
condiciones climáticas de temperatura, presión y humedad, las cuales serán la base de 
diseño. De la Tabla III-6 a la Tabla III-7 se muestran datos históricos de referencia, cuyos 
promedios se han usado para determinar las condiciones ambientales de diseño. 
 
Tabla III-6 Temperatura del Aire en Ilo Promedio, Mínima y Máxima Anual 
Año 
Temperatura en ºC 
Prom. Mín. Máx. 
2002 19.9 15.9 23.8 
2003 19.9 15.8 24.6 
2004 19.8 15.3 24.6 
2005 19.8 16.5 24.3 
2006 20.8 17.3 24.9 
2007 18.7 14.8 24.6 
2008 20.0 16.7 24.1 
2009 20.5 16.2 24.9 
2010 20.1 15.2 24.4 
2011 20.4 16.7 24.4 
Estación de medición Ilo, Moquegua, Latitud: 17°38'36" Sur, Longitud: 
71°20'38" Oeste, Altitud: 5,0 m.s.n.m. 
Fuente: Marina de Guerra del Perú - Dirección de Hidrografía y Navegación. 
 
Tabla III-7 Humedad Relativa en Ilo Promedio, Mínima y Máxima Anual 
Año 
Humedad Relativa en % 
Prom. Mín. Máx. 
2002 89.2 82.0 93.0 
2003 90.0 87.0 93.0 
2004 83.0 68.0 87.0 
2005 76.0 69.0 81.0 
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2006 80.0 72.0 87.0 
2007 83.0 71.0 93.0 
2008 77.0 71.0 79.0 
2009 78.0 67.0 89.0 
2010 78.0 71.0 87.0 
2011 74.0 69.0 81.0 
Estación de medición Ilo, Moquegua. 
Fuente: Marina de Guerra del Perú - Dirección de Hidrografía y Navegación. 
 
Tabla III-8 Temperatura Superficial del Mar en Ilo 
Año 
Temperatura Superficial del Agua de Mar en ºC 
Ene. Feb. Mar. Abr. May.  Jun. Jul. Ago. Set. Oct. Nov. Dic. 
2002 16.09 16.20 16.89 16.39 16.04 14.96 14.63 14.46 14.60 15.05 15.39 16.14 
2003 17.06 18.31 16.01 15.84 15.33 14.77 14.47 14.70 14.43 15.35 16.13 16.28 
2004 16.85 16.06 16.48 15.88 15.32 14.77 14.46 14.30 14.80 14.97 15.60 16.99 
2005 16.84 16.21 15.95 15.68 15.70 15.45 14.74 14.61 14.13 13.87 15.47 16.55 
2006 16.24 16.80 15.79 15.39 15.80 15.66 15.91 15.03 14.83 14.96 15.66 16.17 
2007 17.84 15.92 16.24 15.34 14.49 14.18 14.11 13.54 13.14 13.77 15.07 15.00 
2008 16.31 14.96 15.67 15.53 15.17 15.21 15.79 15.27 14.92 13.92 15.49 15.96 
2009 16.66 16.46 16.27 15.99 15.85 16.03 15.44 15.00 14.28 14.97 16.57 16.36 
2010 17.45 17.88 17.06 16.78 16.04 15.08 13.92 13.77 13.75 13.72 14.35 14.10 
2011 14.60 15.80 15.67 15.65 15.85 16.56 14.95 14.97 14.23 14.61 14.70 15.19 
Nota: Laboratorio Regional de Ilo (17°38´S; 71°21´W). 
Fuente: Instituto del Mar del Perú (IMARPE). 
 
 
Figura III-4 Evolución de la Temperatura Superficial del Mar en Ilo (Fuente: IMARPE) 
 
En resumen, las condiciones climáticas definidas para el diseño son: 
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Tabla III-9 Condiciones Ambientales de Diseño 
Temperatura del aire: 20.0 °C 
Presión:  101.3 kPa @ 25 m.s.n.m. 
Humedad relativa: 81% 
Temperatura del agua de mar: 15.5ºC 
 
7. REQUERIMIENTOS LEGALES SOBRE EMISIONES 
Los requerimientos legales sobre emisiones son un parámetro que define el tipo y la 
calidad de la combustión. Según Osinergmin23, el requerimiento aplicable a esta actividad 
está determinado por el proyecto de decreto supremo “Aprobación de Límites Máximos 
Permisibles de Emisiones Gaseosas y Partículas para el Subsector Electricidad” (El 
Peruano, 13 de febrero de 2004). El mismo establece los siguientes límites: 
Tabla III-10 Límites Máximos Permisibles para Emisiones de Calderos y Turbinas a Gas a Combustible 
Sólido, Líquido o Gas, que Generan Potencia Igual o Mayor a 1.0 MW  
Combustible Partículas 
(mg/m3 a 11% O2) 
NOX 
(mg/m3 a 11% O2) 
SO2 
(mg/m3 a 11% O2) 
Gas 100 200 700 o 
Combustible: < 0.7 S 
en masa 
Líquido o Sólido 100 
Opacidad < 20% 
275 700 o 
Combustible líquido: 
< 0.7 S en masa 
Combustible sólido: 
< 1.5 S en masa 
Nota: El límite de opacidad no se aplica durante los 30 primeros minutos de arranque 
y apagado de la fuente. 
 
En cuanto a efluentes líquidos, un factor que debe tomar se en cuenta es el límite de 
variación de temperatura del agua de enfriamiento.  La resolución directoral Nº008-97-
EM/DGAA “Aprobación de Niveles Máximos Permisibles para Efluentes Líquidos 
                                                 
23 Osinergmin>>Normas Legales>>Normas del Sector Electricidad>>4. Normas de Seguridad y Medio 
Ambiente del Subsector Electricidad, http://www.osinerg.gob.pe/newweb/pages/Publico/465.htm 
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Producto de las Actividades de Generación, Transmisión y Distribución de Energía 
Eléctrica” establece, en su artículo 5º, lo siguiente:  
Tabla III-11 Variación máxima permitida de temperatura para efluentes líquidos productos de actividades de 
generación, transmisión y distribución de energía eléctrica 
Descarga Temperatura máxima permitida Punto de Medición 
En ríos Incremento máximo de 3ºC Radio de cinco veces el cauce 
en torno al punto de descarga 




 INGENIERÍA DEL PROYECTO 
1. DEFINICIÓN DEL CONCEPTO DE CENTRAL  
La central térmica de ciclo combinado que se va a diseñar deberá satisfacer las 
necesidades de mercado y se calculará sobre las condiciones descritas en el capítulo 
anterior. 
El tipo de central será de dos turbinas de gas, cada una con su caldera recuperadora, una 
turbina de vapor y de eje múltiple.  
El ciclo de vapor será de dos niveles de presión con una extracción en la turbina de vapor 
para precalentamiento de los tanques desaireadores. 
En la Figura IV-1 se muestra el diagrama de proceso del concepto de central definido. 
 
Figura IV-1 Diagrama de Proceso de la Central de Ciclo Combinado del Proyecto 
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2. CICLO DE GAS 
 
Normalmente las centrales de ciclo combinado producen dos terceras partes de su 
potencia en el ciclo de gas. Para una potencia de 500 MW se buscarán dos turbinas de gas 
de 167 MW (+/- 20%, o sea de 134 a 200 MW).  
 
 
Figura IV-2 Rango de Selección de Turbinas de Gas24 
 
La turbina seleccionada es la Siemens SGT6-5000F, con las siguientes características: 
 
Tabla IV-1 Características de la Turbina de Gas STG6-5000F25 
Tipo de combustor: DLN DRY 
Combustible:   Gas natural 
Salida neta de potencia: 205,900 kW 
 
Consumo específico:   9,582 kJ/kWhr 
Temperatura de gases de escape: 601°C 
                                                 
24 Fuente: www.siemens.com/energy 
25 Fuente: www.siemens.com/energy. A condiciones: Elevación: nivel del mar, 1.013 bar, 60% humedad 
relativa, Temperatura del aire: 15°C, generador enfriado por aire y factor de potencia de 0.9 . 
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Flujo másico de gases de escape: 1,814,400 kg/hr 
Flujo másico de combustible: 39,400 kg/hr 
Relación de compresión (π):   17:1 
Velocidad de la turbina: 3600 RPM 
Dimensiones físicas 
Peso aprox.:   193,000 kg 
Longitud: 10.1 m 
Ancho:    4.0 m 
Alto:     4.0 m 
 
Los datos de fabricante se ajustarán a las condiciones de funcionamiento o condiciones 
de sitio por medio de las curvas de corrección proporcionadas por el fabricante: 
 
 Temperatura del aire:   20 °C 
 Presión:     101.3 kPa @ 25 m.s.n.m.  
 Humedad relativa:    81% 
 
Curvas de corrección del fabricante: 
 
Con los datos de la Tabla IV-1 se corrigen los parámetros de funcionamiento de la turbina 





Figura IV-3 Correcciones de Planta para Variaciones en la Desviación de la Temperatura de Entrada al 
Compresor26 
 
Los resultados son: 
𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒 𝑝𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑛𝑒𝑡𝑎 = 0.97 
𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑑𝑒 𝑒𝑠𝑐𝑎𝑝𝑒 =  +10°𝐹 = +5.6°𝐶   
𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒 𝑓𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑜 𝑑𝑒 𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑒𝑠𝑐𝑎𝑝𝑒 =  0.98  
𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑒𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑢𝑚𝑜 𝑒𝑠𝑝𝑒𝑐í𝑓𝑖𝑐𝑜 = 1.01  
 
                                                 
26 Fuente: www.siemens.com/energy 
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Con estos datos se corrigen los parámetros de funcionamiento de cada turbina de gas: 
 
𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑛𝑒𝑡𝑎 = 205,900 𝑘𝑊 𝑥 0.97 = 199,723 𝑘𝑊 
𝑇𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑑𝑒 𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑒𝑠𝑐𝑎𝑝𝑒 = 601°𝐶 + 6 °𝐶 = 607 °𝐶 
𝐹𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑜 𝑑𝑒 𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑒𝑠𝑐𝑎𝑝𝑒 = 1,814,400 𝑘𝑔/ℎ𝑟 𝑥 0.98 = 1,778,112 𝑘𝑔/ℎ𝑟
= 493.92 𝑘𝑔/𝑠 
𝐶𝑜𝑛𝑠𝑢𝑚𝑜 𝑒𝑠𝑝𝑒𝑐í𝑓𝑖𝑐𝑜 = 9,582 𝑘𝐽/𝑘𝑊ℎ𝑟 𝑥 1.01 = 9,678 𝑘𝐽/𝑘𝑊ℎ𝑟 
 
Eficiencia del ciclo de gas: 






El calor aportado al ciclo es, 
𝑄 𝐺𝑇 = 9,678
𝑘𝐽
𝑘𝑊ℎ𝑟




𝑄 𝐺𝑇 = 536,922 𝑘𝑊 







   
𝜂𝐶.𝑔𝑎𝑠 = 37.2% 
 
Flujo másico de combustible por turbina: 
 





















= 10.94 𝑘𝑔/𝑠 
La eficiencia del combustor de la turbina de gas es, 
𝜂𝐶𝑂𝑀𝐵. = 98.12% 
𝑚 𝐺𝑁 = 10.94 𝑘𝑔/𝑠 
3. CICLO DE VAPOR Y RECUPERACIÓN DE CALOR 
 
Como simplificación para el cálculo se evaluará el ciclo de vapor para cada caldera 
recuperadora de forma independiente, ya que se dispone de dos turbinas de gas y dos 
calderas recuperadoras iguales. 
 
Selección del Nivel de Alta Presión: 
 
De acuerdo a lo que se explicó en el Capítulo II. Aumentar la presión y le temperatura 
ofrece ventajas económicas que finalmente contribuyen a un menor precio del kWhr, que 
es el parámetro determinante de cualquier diseño (aunque por la extensión de este trabajo 
no se pueda hacer un análisis de optimización detallado). Por tal motivo se seleccionará 
el mayor nivel de presión y temperatura que permita el flujo y temperatura de los gases 
de escape en el HRSG. Así se evaluará la caída entálpica en la turbina a mayor presión y 
temperatura que lo permitan los gases de escape de la turbina de gas, el rendimiento 
adiabático de la turbina de vapor, la humedad admitida por la misma y el vacío del 
condensador. De esta forma los parámetros determinantes para la selección de presión y 
temperatura de vapor vivo son: 
Gases de escape: 𝑇𝐸𝑆𝐶𝐴𝑃𝐸 = 607 °𝐶 
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Rendimiento adiabático de la turbina: 𝜂𝑆𝑇 = 88.5 %  
Vacío del condensador: 𝑃𝐶𝑂𝑁𝐷. = 5 𝑘𝑃𝑎  
Humedad admitida por la turbina: 𝑦 = 14 % 
 
Se evaluarán distintos escenarios para encontrar una temperatura y presión que se 
acerquen al máximo diferencial de temperatura del sobrecalentador del HRSG de 25°C 
como mínimo27. Este valor será referencial. 
 
El esquema de un ciclo de potencia de vapor es el que se muestra a continuación: 
 
 
Figura IV-4 Diagrama T-s del Ciclo de Vapor de un sólo Nivel de Presión 
Con los datos asumidos se pueden calcular la entalpía y entropía del punto 4: 
                                                 
27 Fuente: Sabugal García Santiago, Gómez Moñux Florentino, Centrales Térmicas de Ciclo Combinado, 















𝑠4 = 𝑠𝑥=86%,𝑝=5𝑘𝑃𝑎 = 7.285 𝑘𝐽/𝑘𝑔. °𝐾 
ℎ4 = ℎ𝑥=86%,𝑝=5𝑘𝑃𝑎 = 2221.4 𝑘𝐽/𝑘𝑔 
 
Con una iteración simple o a través de un solver con propiedades y funciones 
termodinámicas se puede hallar el punto 3 que es lo que se quiere evaluar a distintos 
escenarios de presión para seleccionar el nivel de alta presión. 




= 88.5 % 
 
Las entalpías de los puntos 3 y 4s se evaluarán a distintos valores isoentrópicos para hallar 
el punto 3 que cuadre con la eficiencia de la turbina de 90.5%.  
 
Por iteración a 120bar: 
Con 𝑠3 = 6.6 𝑘𝐽/𝑘𝑔. °𝐾 :  
ℎ3 = ℎ𝑠3,𝑝=120𝑏𝑎𝑟 = 3437.3 𝑘𝐽/𝑘𝑔,  




=  85.3% 
 
Con 𝑠3 = 6.7 𝑘𝐽/𝑘𝑔. °𝐾 :  
ℎ3 = ℎ𝑠3,𝑝=120𝑏𝑎𝑟 = 3459.7 𝑘𝐽/𝑘𝑔,  








Interpolando los resultados, se evaluará con 𝑠3 = 6.724 𝑘𝐽/𝑘𝑔. °𝐾 
Con 𝑠3 = 6.724 𝑘𝐽/𝑘𝑔. °𝐾 :  
ℎ3 = ℎ𝑠3,𝑝=120𝑏𝑎𝑟 = 3539.8 𝑘𝐽/𝑘𝑔,  




=  88.48% 
 
Interpolando nuevamente los resultados, se evaluará con 𝑠3 = 6.725 𝑘𝐽/𝑘𝑔. °𝐾, entropía 
con la que cuadra la curva de eficiencia de la turbina: 
Con 𝑠3 = 6.725 𝑘𝐽/𝑘𝑔. °𝐾 :  
ℎ3 = ℎ𝑠3,𝑝=120𝑏𝑎𝑟 = 3540.6 𝑘𝐽/𝑘𝑔,  




=  88.5% 
 
De esta forma se evaluó a distintas presiones. Los resultados se muestran en la Tabla 
IV-2. 
 












8,000 6.77 3,434.2 514.4 92.6 
9,000 6.757 3,464.5 531.2 75.8 
10,000 6.745 3,491.8 546.4 60.6 
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11,000 6.735 3,517.5 560.6 46.4 
12,000 6.725 3,540.6 573.5 33.5 
 
 
En la Figura IV-5 se muestra la curva de rendimiento adiabático o eficiencia isoentrópica 
de la turbina de vapor (o rendimiento adiabático) y la intersección a distintos valores de 
presión.  
Se selecciona la presión de 120 bar para una temperatura de gases de escape de 607 °C. 
Se podría ir hasta un máximo de temperatura de vapor vivo en la línea de alta presión de 
582°C, por lo que 120 bar como alta presión da una aceptable una temperatura de 































Figura IV-5 Diagrama T - s de la Intersección de la Curva de Rendimiento Adiabático de la Turbina a 
distintos niveles de Presión 
 
Trabajo específico del ciclo: 
 
 
Figura IV-6 Diagrama T - s Resultados del Ciclo de Vapor 
 
Para calcular el trabajo específico del ciclo se necesitan conocer las entalpías de los 
puntos “1”, “2”, “3” y “4”, según Figura IV-6. Los puntos “1”, “3”, y “4” son conocidos 
faltando solamente el punto “2”.  
Para esto se calculará la potencia de la bomba de manera simplificada pero bastante 





































0.001 ∗ (12,000 − 5)
80%
 
𝑤𝑏 ≈ 14.994 𝑘𝐽/𝑘𝑔 
La entalpía del punto “2” sería: 
ℎ2 = ℎ1 + 𝑤𝑏 = 137.7 + 15.0 = 152.7 𝑘𝐽/𝑘𝑔 
 
Entonces el trabajo específico neto sería: 
𝑤𝑆𝑇 = ℎ3 − ℎ4 = 3,540.6 − 2,221.4 = 1,319.2 𝑘𝐽/𝑘𝑔 
𝑤𝑁𝑒𝑡.𝑆𝑇 = 𝑤𝑆𝑇 − 𝑤𝑏 = 1,319.2 − 15.0 = 1,304.2 𝑘𝐽/𝑘𝑔 
 
Transferencia de energía en el HRSG: 
 
La energía de los gases de escape se aprovecha en la caldera de recuperación de calor. El 
balance de energía correspondiente al calor cedido por los gases de escape desde la 
temperatura de escape de la turbina de gas hasta el pinch point, que es igual al calor 
ganado por el vapor de agua desde el calderín – desde el punto de aproximación – hasta 
la temperatura de vapor vivo, es el siguiente: 
 
𝑚 𝑣(ℎ3 − ℎ𝑎) = 𝑚 𝑔(ℎ𝑏 − ℎ𝑐) 
 
Donde: 
𝑚 𝑣: Flujo másico de vapor (kg/s) 
𝑚 𝑔: Flujo másico de gases de escape (kg/s) 
ℎ3: Entalpía del vapor a presión y temperatura de vapor vivo (kJ/kg) 
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ℎ𝑎: Entalpía del vapor a presión de vapor vivo y temperatura de aproximación (kg/s) 
ℎ𝑏: Entalpía de los gases de escape a la salida de la turbina de gas (kJ/kg) 
ℎ𝑐: Entalpía de los gases de escape a la temperatura de Pinch Point (kJ/kg) 
 
Se asumen valores típicos de temperaturas de Pinch Point y Approach: 
𝑇𝑃𝑖𝑛𝑐ℎ 𝑃𝑜𝑖𝑛𝑡 = 12°𝐶 
𝑇𝐴𝑝𝑝𝑟𝑜𝑎𝑐ℎ = 5°𝐶 
 
 
Figura IV-7 Perfil de Temperaturas en la Caldera Recuperadora, Transferencia de Calor hasta el Calderín 
 
Si la temperatura de saturación a 120 bar es 324.7°C, entonces la temperatura del vapor 
en el punto de aproximación es 319.7°C y la temperatura de los gases de escape en el 
punto de pellizco sería de 336.7°C. Con estos valores se pueden sacar todas las entalpías 


























𝑚 𝑣(3,540.60 − 1,457.60) = 493.92(911.40 − 617.90) 
𝑚 𝑣 = 69.59 𝑘𝑔/𝑠 
De las dos calderas sería: 
𝑚 𝑣𝑇 = 139.18 𝑘𝑔/𝑠 
 
Potencia y eficiencia: 
Multiplicando el flujo másico se puede hallar la potencia del ciclo de vapor y eficiencia. 
Potencia del ciclo:  𝑊 𝑆𝑇 = 183,618.36 𝑘𝑊 
Potencia de cada bomba: 𝑊 𝑏 = 1,043.48 𝑘𝑊 




𝑄 𝐺𝑇 ∗ (1 − 𝜂𝐶.𝑔𝑎𝑠)
=
181,531.4 𝑘𝑊
2 ∗ 536,922 𝑘𝑊 ∗ (1 − 37.2 %)
 
𝜂𝐶.𝑣𝑎𝑝 = 26.92 % 
 






2 ∗ 199,723 𝑘𝑊 + 181,531 𝑘𝑊





𝜂𝐶.𝐶. = 54.10 % 
 
Temperatura de chimenea: 
Para hallar la temperatura de chimenea se hace el balance de energía en la caldera 
recuperadora de calor desde el punto “2”, al ingreso del economizador, hasta el punto “3” 




𝑚 𝑣(ℎ3 − ℎ2) = 𝑚 𝑔(ℎ𝑏 − ℎ𝑐ℎ) 
 
69.59(3,540.6 − 152.7) = 493.92(911.40 − ℎ𝑐ℎ) 
ℎ𝑐ℎ = 434.04 𝑘𝐽/𝑘𝑔 
Con este valor se tiene una temperatura de chimenea de 159°C. 
 
Resumen de Resultados: 
 
A continuación se resumen los resultados para las distintas presiones evaluadas. Como se 
observa, una mayor presión da como resultado una mayor eficiencia y se dispone de una 
temperatura de chimenea mayor para aprovechamiento de calor a más niveles de presión 
en la caldera recuperadora. Como se vio anteriormente para este caso el limitante es la 
temperatura de los gases de escape de la turbina de gas. 
 











 8,000.00  139.4 179,819  26.56% 579,265  54.05% 
 9,000.00  145.0 180,466  26.65% 579,912  54.00% 
 10,000.00  150.1 180,924  26.72% 580,370  54.05% 
 11,000.00  154.7 181,320  26.78% 580,766  54.08% 





Selección del Nivel de Baja Presión 
Para seleccionar el nivel de presión más óptimo se comenzará definiendo la temperatura 
de vapor vivo de baja presión que está limitada por la temperatura de aproximación de 
alta presión, es decir 319.7°C, como se ve en la Figura IV-8. 
 
Figura IV-8 Perfil de Temperaturas en la Caldera Recuperadora, Transferencia de Calor desde la Entrada al 
Evaporador de Presión Alta hasta la entrada al Evaporador de Presión Baja 
 
Con esta temperatura se hará un análisis a diferentes presiones para obtener el nivel que 
permita un mejor aprovechamiento del calor, es decir la máxima potencia de salida. De 
tablas se pueden obtener los valores de entalpía, siendo conocidos la presión, temperatura 
de vapor vivo y temperatura de saturación, para calcular el flujo másico del vapor por el 





















Caldera Recuperadora de Calor
Temperatura






El calor transferido por los gases de escape desde el punto de pellizco de alta presión 
hasta el punto de pellizco de baja presión es igual al calor ganado por el vapor desde la 
temperatura de aproximación de baja presión hasta la temperatura de aproximación de 
alta presión (306 °C), como se ve en la Figura IV-9 los segmentos entre las temperaturas 
de aproximación resaltados en de rojo. 
En el siguiente cuadro se muestran los valores de entalpía de estos puntos tanto para el 
vapor a presión alta y presión baja como para los gases de escape: 
 






Circuito de Vapor de 
Presión Alta 
Circuito de Vapor de 
Presión baja 





























T. PP LP 
kJ/kg 
101.3 100.0 95.0 319.7 407.1 1,456.9 398.0 3,113.7 336.7 617.9 112.0 386.2 
200 120.2 115.2 319.7 491.9 1,456.9 483.4 3,111.4 336.7 617.9 132.2 406.7 
300 133.5 128.5 319.7 548.0 1,456.9 540.0 3,109.1 336.7 617.9 145.5 420.2 
400 143.6 138.6 319.7 590.9 1,456.9 583.6 3,106.8 336.7 617.9 155.6 430.5 
500 151.8 146.8 319.7 625.8 1,456.9 618.5 3,104.5 336.7 617.9 163.8 438.9 
600 158.8 153.8 319.7 655.8 1,456.9 648.8 3,102.2 336.7 617.9 170.8 446.0 
700 165.0 160.0 319.7 682.4 1,456.9 675.7 3,099.9 336.7 617.9 177.0 452.3 
800 170.4 165.4 319.7 706.5 1,456.9 699.2 3,097.5 336.7 617.9 182.4 458.0 
900 175.4 170.4 319.7 727.2 1,456.9 721.1 3,095.1 336.7 617.9 187.4 463.0 
1,000 179.9 174.9 319.7 746.8 1,456.9 740.8 3,092.8 336.7 617.9 191.9 467.6 
1,100 184.1 179.1 319.7 765.0 1,456.9 759.3 3,090.4 336.7 617.9 196.1 471.9 
1,200 188.0 183.0 319.7 782.0 1,456.9 776.6 3,088.0 336.7 617.9 200.0 475.9 
1,300 191.6 186.6 319.7 797.8 1,456.9 792.5 3,085.5 336.7 617.9 203.6 479.6 
1,718.8 204.9 199.9 319.7 856.3 1,456.9 852.0 3,075.2 336.7 617.9 216.9 493.2 
 
Los valores de las temperaturas se han calculado con las temperaturas de aproximación y 
de punto de pellizco definidas anteriormente: 
𝑇𝑃𝑖𝑛𝑐ℎ 𝑃𝑜𝑖𝑛𝑡 = 12°𝐶 
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𝑇𝐴𝑝𝑝𝑟𝑜𝑎𝑐ℎ = 5°𝐶 
 
La tabla termina con una presión de 1,718.8 kPa que es la máxima presión posible para 
el segundo nivel de presión, ya que a este valor y con 319.7°C se da la intersección con 
la caída entálpica de la turbina de vapor. Es decir que a una presión superior la humedad 
a la salida de la turbina sería mayor que la máxima admisible por la misma. 
 
Figura IV-9 Diagrama T - s, Visualización del Proceso de Calentamiento a Presión Constante entre el Inicio 
del Evaporador de Presión Baja hasta el inicio del Evaporador del Presión Alta 
 
Con los valores de la Tabla IV-4, haciendo el balance de energía en cada caldera 
recuperadora de calor se puede calcular el flujo másico: 
 
𝑚 𝑣𝐻𝑃(ℎ𝐻𝑃 𝐴𝑝𝑝𝐻𝑃 − ℎ𝐻𝑃 𝐴𝑝𝑝𝐿𝑃) + 𝑚 𝑣𝐿𝑃(ℎ𝐿𝑃 𝐴𝑝𝑝𝐻𝑃 − ℎ𝐿𝑃 𝐴𝑝𝑝𝐿𝑃)





















𝑚 𝑣𝐻𝑃: Flujo másico de vapor del circuito de presión alta de cada caldera (kg/s) 
ℎ𝐻𝑃 𝐴𝑝𝑝𝐻𝑃: Entalpía del vapor a presión alta y temperatura de aproximación de presión 
alta (kJ/kg) 
ℎ𝐻𝑃 𝐴𝑝𝑝𝐿𝑃: Entalpía del vapor a presión alta y temperatura de aproximación de presión 
baja (kJ/kg) 
𝑚 𝑣𝐿𝑃: Flujo másico de vapor del circuito de presión baja de cada caldera (kg/s) 
ℎ𝐿𝑃 𝐴𝑝𝑝𝐻𝑃: Entalpía del vapor a presión baja y temperatura de aproximación de presión 
alta (kJ/kg) 
ℎ𝐿𝑃 𝐴𝑝𝑝𝐿𝑃: Entalpía del vapor a presión baja y temperatura de aproximación de presión 
baja (kJ/kg) 
𝑚 𝑔: Flujo másico de gases de escape (kg/s) 
ℎ𝑃𝑃 𝐻𝑃: Entalpía de los gases de escape a la temperatura de Pinch Point de presión alta 
(kJ/kg) 
ℎ𝑃𝑃 𝐿𝑃: Entalpía de los gases de escape a la temperatura de Pinch Point de presión baja 
(kJ/kg) 
 
Con el flujo másico calculado se puede hallar el punto “c” (Figura IV-10), de la mezcla 
de masas en la turbina, a la entrada de la sección de presión baja. Y con esto la nueva 
potencia de la turbina y la mejora en la humedad a la salida de la misma. 






Figura IV-10 Diagrama T - s, Variación de la Caída Entálpica de la Turbina por la Inyección del Flujo de 
Presión Baja 
 
Los resultados se muestran a continuación: 



































101.3 15.238 30.475 89% 197,444 29.28% 195,469 594,915 55.40% 
200 14.139 28.278 88% 199,469 29.58% 197,475 596,921 55.59% 
300 13.387 26.775 88% 200,361 29.71% 198,357 597,803 55.67% 
400 12.798 25.596 87% 200,699 29.76% 198,692 598,138 55.70% 
500 12.298 24.595 87% 200,851 29.78% 198,843 598,289 55.71% 
600 11.883 23.765 87% 200,885 29.79% 198,877 598,323 55.72% 
700 11.506 23.011 87% 200,810 29.78% 198,802 598,248 55.71% 
800 11.155 22.311 87% 200,702 29.76% 198,695 598,141 55.70% 



















Mejora en la calidad del vapor a la salida de la Turbina
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1,000 10.551 21.103 87% 200,004 29.66% 198,004 597,450 55.64% 
1,100 10.278 20.557 86% 200,133 29.68% 198,132 597,578 55.65% 
1,200 10.023 20.046 86% 199,994 29.66% 197,994 597,440 55.64% 
1,300 9.786 19.572 86% 199,759 29.62% 197,761 597,207 55.61% 
1,718.8 8.903 17.806 86% 198,829 29.48% 196,840 596,286 55.53% 
 
 
Como se ve en la Tabla IV-5, la presión más óptima, que resulta en la mejor eficiencia 
del ciclo combinado es 6 bar y es la que se selecciona para el ciclo. 
Balance Térmico del Ciclo Combinado 
 
Habiendo seleccionado la presión de alta y baja más óptimas a las condiciones específicas 
del proyecto y turbina de gas se terminará de hacer el balance térmico de todo el ciclo, o 
lo que falta de él, es decir de la potencia de bombas, agua de enfriamiento del 
condensador, flujo másico del agua de extracción para calentamiento del tanque 
desaireador, transferencia de calor en la última sección de la caldera recuperadora y 
temperatura de chimenea. 
 









Figura IV-12 Diagrama T – s, Proceso de Mezcla del Agua desde la Bomba de Condensado y el Agua de 


























Se hará una extracción en la turbina de vapor a 1 atm para subir la temperatura del tanque 
desaireador. Se deberá elevar la temperatura del agua desde la temperatura de salida de 
la bomba de condensado, casi a la temperatura de saturación a 5 kpa (33°C) hasta 60°C. 
El flujo másico de la extracción de agua 𝑚 𝑥 se calcula de la siguiente manera, para cada 
tanque de agua (el valor verdadero sería el doble): 
Q 2 𝑎 3 = −Q 𝑥 𝑎 3 
(𝑚 𝑣𝐻𝑃 +𝑚 𝑣𝐿𝑃 −𝑚 𝑥)(ℎ3 − ℎ2) = −𝑚 𝑥(ℎ3 − ℎ𝑥) 
 
Donde: 
𝑚 𝑥: Flujo másico del agua extraída de la turbina para precalentamiento de cada tanque 
de agua (kg/s) 
ℎ𝑥: Entalpía en el punto de extracción, retorno hacia el tanque desaireador, a 1atm, 100°C 
y con una calidad del 97% (kJ/kg) 
ℎ3: Entalpía del agua a la presión del tanque desaireador a la temperatura a la cual se 
quiere llegar, 60°C (kJ/kg) 
𝑚 𝑣𝐻𝑃: Flujo másico de vapor del circuito de presión alta de cada caldera (kg/s) 
𝑚 𝑣𝐿𝑃: Flujo másico de vapor del circuito de presión baja de cada caldera (kg/s) 




(69.59 + 11.88 −𝑚 𝑥)(251.2 − 138) = −𝑚 𝑥(251.2 − 2617.5) 
𝑚 𝑥 = 3.73 𝑘𝑔/𝑠 
El flujo másico total extraído de la turbina de vapor sería: 
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𝑚 𝑥𝑇 = 7.45 𝑘𝑔/𝑠 
Agua de enfriamiento del condensador 
Los valores del agua de enfriamiento y vapor condensado en el condensador se muestran 
tabulados a continuación. Se ha definido una temperatura de aproximación de 8ºC por lo 
que el agua de enfriamiento se retorna al mar a una temperatura de 24.9ºC. 
Tabla IV-6 Valores del vapor de agua y agua de enfriamiento en el condensador 
 
Lado vapor Lado agua de enfriamiento 
Entrada Salida Entrada Salida 
T (ºC) 32.9 32.9 15.5 24.9 
h (kJ/kg) 2,243.9 137.7 65.3 104.6 
𝑚  (kg/s) 155.50 155.50 8,334 8,334 
 
El flujo másico de vapor a la salida de la turbina sería la suma de los flujos de alta y baja 
presión menos el flujo extraído para precalentamiento de los tanques desairadores de agua 
de alimentación: 
 Flujo másico de alta presión: 𝑚 𝑣𝐻𝑃𝑇 = 139.19 𝑘𝑔/𝑠 
 Flujo másico de baja presión: 𝑚 𝑣𝐿𝑃𝑇 = 23.77 𝑘𝑔/𝑠 
 Flujo másico de extracción para precalentamiento: 𝑚 𝑥𝑇 = 7.45 𝑘𝑔/𝑠 
 Total flujo másico a la salida de la turbina de vapor: 𝑚 𝑣𝑇 = 155.50 𝑘𝑔/𝑠 
 
El flujo másico de agua de enfriamiento de la Tabla IV-6 ha sido calculado aplicando 
estos valores a la fórmula ( II-30 ): 
155.5(137.7 − 2243.9) + m r(104.6 − 65.3) = 0 





Trabajo de las bombas 
 
 
Figura IV-13 Diagrama T – s, Ampliación para Visualización del Trabajo de Bombas 
 
Teniendo todos los flujos másicos se puede calcular el trabajo de las bombas de cada 
caldera recuperadora: 
El trabajo específico sería: 





0.001 ∗ (101.3 − 5)
80%
≈ 0.1204 𝑘𝐽/𝑘𝑔 





0.001 ∗ (600 − 101.3)
80%
≈ 0.62 𝑘𝐽/𝑘𝑔 





0.001 ∗ (12,000 − 101.3)
80%
≈ 14.873 𝑘𝐽/𝑘𝑔 































0.001 ∗ (300 − 101.3)
80%
≈ 0.248 𝑘𝐽/𝑘𝑔 
 
Trabajo de las bombas: 
Con los trabajos específicos y flujos másicos se calculan todos los trabajos de las bombas. 
𝑊 𝐵.𝑐𝑜𝑛𝑑 = 𝑤𝐵.𝑐𝑜𝑛𝑑(𝑚 𝑣𝐻𝑃𝑇 +𝑚 𝑣𝐿𝑃𝑇 −𝑚 𝑥𝑇) = 0.1204(155.5) = 18.72 𝑘𝑊 
𝑊 𝐵.𝐿𝑃 = 𝑤𝐵.𝐿𝑃(𝑚 𝐿𝑃) = 0.6234(11.883) = 7.41 𝑘𝑊 
𝑊 𝐵.𝐻𝑃 = 𝑤𝐵.𝐻𝑃(𝑚 𝐻𝑃) = 14.873(69.59) = 1,035.11 𝑘𝑊 
𝑊 𝐵.𝑅 = 𝑤𝐵.𝑅(𝑚 𝑟) = 0.2484(8,334) = 2,069.92 𝑘𝑊 
Trabajo total de bombeo: 
𝑊 𝐵.𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 = 𝑊 𝐵.𝑐𝑜𝑛𝑑 + 2 𝑥 𝑊 𝐵.𝐿𝑃 + 2 𝑥 𝑊 𝐵.𝐻𝑃 +𝑊 𝐵.𝑅 = 4,173.7 𝑘𝑊 
 
Potencia y eficiencia 
 
De la siguiente suma de caídas entálpicas se tiene la potencia bruta del ciclo de vapor:  
𝑚 𝑣𝐻𝑃𝑇(ℎ𝐻𝑃 − ℎ𝑎) + (𝑚 𝑣𝐻𝑃𝑇 +𝑚 𝑣𝐿𝑃𝑇)(ℎ𝑐 − ℎ𝑥) + (𝑚 𝑣𝐻𝑃𝑇 +𝑚 𝑣𝐿𝑃𝑇
−𝑚 𝑥𝑇)(ℎ𝑥 − ℎ𝑒𝑇) 
Donde: 
𝑚 𝑣𝐻𝑃𝑇: Flujo másico total de vapor del circuito de presión alta (kg/s) 
ℎ𝐻𝑃: Entalpía de vapor vivo de presión alta (kJ/kg) 
ℎ𝑎: Entalpía al final de la sección de alta presión de la turbina de vapor (kJ/kg) 
𝑚 𝑣𝐿𝑃𝑇: Flujo másico total de vapor del circuito de presión baja (kg/s) 
ℎ𝑐: Entalpía al incio de la sección de baja presión de la turbina de vapor, mezcla con el 
flujo de baja presión (kJ/kg) 
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ℎ𝑥: Entalpía en el punto de extracción, retorno hacia el tanque desaireador, a 1atm, 100°C 
y con una calidad del 97% (kJ/kg) 
𝑚 𝑥𝑇: Flujo másico total del agua extraída de la turbina para precalentamiento (kg/s) 
ℎ𝑒𝑆𝑇: Entalpía a la salida de la turbina de vapor (kJ/kg) 
Así se tiene: 
139.19(3,540.6 − 2,870.3) + (139.19 + 23.765)(2,904.12 − 2,617.15)
+ (139.19 + 23.765 − 7.45)(2,617.5 − 2,243.9) =  198,102𝑘𝑊 
Restando el trabajo de bombas se tiene: 
𝑊 𝑆𝑇 = 198,102 𝑘𝑊 
𝑊 𝐵.𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 = 4,174 𝑘𝑊 




𝑄 𝐺𝑇 ∗ (1 − 𝜂𝐶.𝑔𝑎𝑠)
=
193,928 𝑘𝑊
1,073,844 𝑘𝑊 ∗ (1 − 37.20 %)
 
𝜂𝐶.𝑣𝑎𝑝 = 28.76 % 
 
Además la eficiencia del ciclo combinado: 
 







2 𝑥 536,922 𝑘𝑊
 
𝜂𝐶.𝐶. = 55.26 % 
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Para comparar estos valores con los obtenidos en el ciclo de un solo nivel de presión se 
debería extraer el trabajo de las bombas de agua de enfriamiento con lo que se tiene 
593,364 kW y 55.26% de eficiencia contra 580,977 kW y 54.1%. Es decir que el segundo 
nivel de presión ha logrado aprovechar 12.4 MW más y aumentar en 1.16% la eficiencia 
de la planta. 
Temperatura de chimenea 
 
 
Figura IV-14 Perfil de Temperaturas de la Caldera Recuperadora, Transferencia de Calor en el 
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Para calcular la temperatura de chimenea se hará el balance de transferencia de energía 
en la última sección de la caldera recuperadora, o sea en el economizador de presión alta 
y baja: 
𝑄 5 𝑎 6 + 𝑄 4 𝑎 7 = −𝑄 𝑃𝑃𝐿𝑃 𝑎 𝐶ℎ𝑖𝑚𝑒𝑛𝑒𝑎 
𝑚 𝑣𝐻𝑃(ℎ6 − ℎ 5) + 𝑚 𝑣𝐿𝑃(ℎ7 − ℎ4) = −𝑚 𝑔(ℎ𝐶ℎ − ℎ𝑃𝑃 𝐿𝑃) 
Donde: 
𝑚 𝑔: Flujo másico de gases de escape (kg/s) 
 ℎ𝐶𝐻: Entalpía de los gases de escape en la chimenea, al final del HRSG (kJ/kg) 
ℎ𝑃𝑃 𝐿𝑃: Entalpía de los gases de escape a la temperatura de Pinch Point de presión baja, 
es decir al final del calderín de baja presión. (kJ/kg) 
𝑚 𝑣𝐻𝑃: Flujo másico de agua del circuito de presión alta, es decir la que circula por el 
economizador de presión alta (kg/s) 
ℎ6: Entalpía del agua a la salida del economizador de presión alta (kJ/kg) 
ℎ5: Entalpía del agua en la entrada del economizador de presión alta o a la salida de la 
bomba de presión alta (kJ/kg) 
𝑚 𝑣𝐻𝑃: Flujo másico de agua del circuito de presión baja, es decir la que circula por el 
economizador de presión baja (kg/s) 
ℎ7: Entalpía del agua a la salida del economizador de presión baja (kJ/kg) 
ℎ4: Entalpía del agua en la entrada del economizador de presión baja o a la salida de la 
bomba de presión baja (kJ/kg) 
 
Como se conocen todas las temperaturas, excepto la de chimenea: 
  




ℎ 𝐶𝐻 = 381.5 𝑘𝐽/𝑘𝑔 
 
Con este valor se tiene que la temperatura de chimenea es: 𝑇 𝐶𝐻 = 107.3 °𝐶 
4. TUBERÍAS 
4.1. Lista de líneas 




00: Turbina de vapor 
01: HRSG #1 
02: HRSG #2 
Servicio: 
 RC: Retorno de condensado 
 AA: Agua de alimentación 
 VS: Vapor saturado 
 VV: Vapor vivo 
 PC: Precalentamiento 
Nivel de presión (opcional): 
 AP: Alta presión 
 BP: Baja presión 
Número correlativo 




Las tuberías principales se han numerado y listado en la tabla donde se muestran el origen 
y fuente de cada línea: 
 
Tabla IV-7 Lista de líneas 
Sist. Línea # Servicio Fuente Destino 
00 00-VV/BP-01-24 Vapor vivo BP Troncal BP hacia ST Turbina de Vapor BP 
00 00-VV/AP-01-18 Vapor vivo AP Troncal AP hacia ST Turbina de Vapor AP 
00 00-PC-01-28 Precalentamiento tanque 
desaireador 
Turbina de Vapor Ramales de 
precalentamiento a 
tanques desairadores 
00 00-RC-01-20 Retorno de condensado Condensador Bomba de condensado 
00 00-RC-02-12 Retorno de condensado Bomba de condensado Ramales de 
condensado a tanques 
desairadores 
01 01-AA/BP-01-3 Agua de alimentación BP Tanque Desaireador Bomba BP 
01 01-AA/BP-02-3 Agua de alimentación BP Bomba BP Economizador BP 
01 01-AA/BP-03-3 Agua de alimentación BP Economizador BP Calderín BP 
01 01-VS/BP-01-16 Vapor saturado BP Calderín BP Sobrecalentador BP 
01 01-VV/BP-01-16 Vapor vivo BP Sobrecalentador BP Troncal BP hacia ST 
01 01-AA/AP-01-8 Agua de Alimentación AP Tanque Desaireador Bomba AP 
01 01-AA/AP-02-8 Agua de Alimentación AP Bomba AP Economizador AP 1 
01 01-AA/AP-03-10 Agua de Alimentación AP Economizador AP 1 Economizador AP 2 
01 01-AA/AP-04-10 Agua de Alimentación AP Economizador AP 2 Calderín AP 
01 01-VS/AP-01-10 Vapor saturado AP Calderín AP Sobrecalentador AP 
01 01-VV/AP-01-12 Vapor vivo AP Sobrecalentador AP Troncal AP hacia ST 






01 01-RC-01-8 Retorno de condensado Ramales de 
condensado a tanques 
desairadores 
Tanque Desaireador 
02 02-AA/BP-01-3 Agua de Alimentación BP Tanque Desaireador Bomba BP 
02 02-AA/BP-02-3 Agua de Alimentación BP Bomba BP Economizador BP 
02 02-AA/BP-03-3 Agua de Alimentación BP Economizador BP Calderín BP 
02 02-VS/BP-01-16 Vapor saturado BP Calderín BP Sobrecalentador BP 
02 02-VV/BP-01-16 Vapor vivo BP Sobrecalentador BP Troncal BP hacia ST 
02 02-AA/AP-01-8 Agua de Alimentación AP Tanque Desaireador Bomba AP 
02 02-AA/AP-02-8 Agua de Alimentación AP Bomba AP Economizador AP 1 
02 02-AA/AP-03-10 Agua de Alimentación AP Economizador AP 1 Economizador AP 2 
02 02-AA/AP-04-10 Agua de Alimentación AP Economizador AP 2 Calderín AP 
02 02-VS/AP-01-10 Vapor saturado AP Calderín AP Sobrecalentador AP 
02 02-VV/AP-01-12 Vapor vivo AP Sobrecalentador AP Troncal AP hacia ST 
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02 02-RC-01-8 Retorno de condensado Ramales de 





4.2. Material y espesor de tuberías 
Se han establecido cinco clases de materiales de tuberías con sus respectivas 
clasificaciones ASME de acuerdo a las distintas características de presión y temperatura. 
Los accesorios para cada clase deberán ser compatibles con la clasificación ASME, 
material y espesor de los tubos. 
 
Tabla IV-8 Clase de tuberías 





Acero al carbono 
ASME A53 Gr B Smls 
STD CL 150 
Líneas de succión de bombas, línea de 
baja presión hasta el sobrecalentador. 
B 
Acero al carbono 
ASME A53 Gr B Smls 
STD CL 300 Línea de vapor vivo de baja presión. 
C 
Acero al carbono 
ASME A106 Gr C 
160 CL 1500 
Línea de alta presión hasta el 
sobrecalentador. 
D 
Acero al Cromo 
Molibdeno ASME 
A335 P91 
160 CL 2500 Línea de vapor vivo de alta presión. 
 
4.3. Diámetro de tuberías 
Las tuberías se dimensionarán por velocidad recomendada de fluido como se vio en el 
Capítulo II.  A continuación se muestran los valores de velocidad tomados para el cálculo: 
 
- Succión e la bomba de condesado:  1 m/s 
- Descarga de la bomba de condensado:  3 m/s 
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- Succión de bombas de alimentación:  3 m/s 
- Descarga de bombas de alimentación:  3 m/s 
- Sistema de circulación de agua:   3 m/s 
- Vapor saturado:     35 m/s 
- Vapor sobrecalentado:    50 m/s 
 
Para calcular el diámetro interior mínimo en el que se cumpla las condiciones de 
velocidad de diseño se utilizará la siguiente fórmula. El caudal se calcula por el producto 







𝑉 = 𝑚𝑠   𝑣𝑔 
Donde, 
𝐷: Diámetro interno de la tubería (m) 
𝑉 : Caudal (m3/s) 
u: Velocidad del flujo (m/s) 
𝑚𝑠 : Flujo másico del vapor (kg/s) 
𝑣𝑔: Volumen específico del vapor (m3/kg) 
 
En la siguiente tabla se muestran los distintos valores del volumen específico del 




Tabla IV-9 Estado del vapor/agua por línea 
















00-VV/BP-01-24 VSC 23.77 600 319.7 3102.2 SC 0.4501 10.6967 
00-VV/AP-01-18 VSC 139.19 12,000 573.5 3540.6 SC 0.0304 4.2314 
00-PC-01-28 VM 7.45 101.3 100 2617.5 97% 1.6306 12.1493 
00-RC-01-20 LC 155.50 5 32.9 137.7 0% 0.0010 0.1555 
00-RC-02-12 LC 155.50 101.3 32.9 138.0 SE 0.0010 0.1555 
01-AA/BP-01-3 LC 11.88 101.3 60 251.2 SE 0.0010 0.0119 
01-AA/BP-02-3 LC 11.88 600 60 251.8 SE 0.0010 0.0119 
01-AA/BP-03-3 LC 11.88 600 153.8 648.8 SE 0.0011 0.0131 
01-VS/BP-01-16 VS 11.88 600 158.8 2756.7 100% 0.3158 3.7525 
01-VV/BP-01-16 VSC 11.88 600 319.7 3102.2 SC 0.4501 5.3483 
01-AA/AP-01-8 LC 69.59 101.3 60 251.2 SE 0.0010 0.0696 
01-AA/AP-02-8 LC 69.59 12,000 61.2 266.1 SE 0.0010 0.0696 
01-AA/AP-03-10 LC 69.59 12,000 153.8 655.8 SE 0.0011 0.0766 
01-AA/AP-04-10 LC 69.59 12,000 319.7 1457.6 SE 0.0015 0.1044 
01-VS/AP-01-10 VS 69.59 12,000 324.7 2684.5 100% 0.0143 0.9952 
01-VV/AP-01-12 VSC 69.59 12,000 573.5 3540.6 SC 0.0304 2.1157 
01-PC-01-20 VM 3.73 101.3 100 2617.5 97% 1.6306 6.0747 
01-RC-01-8 LC 77.75 101.3 32.9 138.0 SE 0.0010 0.0778 
02-AA/BP-01-3 LC 11.88 101.3 60 251.2 SE 0.0010 0.0119 
02-AA/BP-02-3 LC 11.88 600 60 251.8 SE 0.0010 0.0119 
02-AA/BP-03-3 LC 11.88 600 153.8 648.8 SE 0.0011 0.0131 
02-VS/BP-01-16 VS 11.88 600 158.8 2756.7 100% 0.3158 3.7525 
02-VV/BP-01-16 VSC 11.88 600 319.7 3102.2 SC 0.4501 5.3483 
02-AA/AP-01-8 LC 69.59 101.3 60 251.2 SE 0.0010 0.0696 
02-AA/AP-02-8 LC 69.59 12,000 61.2 266.1 SE 0.0010 0.0696 
02-AA/AP-03-10 LC 69.59 12,000 153.8 655.8 SE 0.0011 0.0766 
02-AA/AP-04-10 LC 69.59 12,000 319.7 1457.6 SE 0.0015 0.1044 
02-VS/AP-01-10 VS 69.59 12,000 324.7 2684.5 100% 0.0143 0.9952 
02-VV/AP-01-12 VSC 69.59 12,000 573.5 3540.6 SC 0.0304 2.1157 
02-PC-01-20 VM 3.73 101.3 100 2617.5 97% 1.6306 6.0747 
02-RC-01-8 LC 77.75 101.3 32.9 138.0 SE 0.0010 0.0778 
 
La Tabla IV-10 muestra el caudal de cada tubería y la velocidad máxima seleccionada 
para cada caso. En cada línea se ha calculado el diámetro mínimo interno y se le ha 
asignado, en base a este valor, un diámetro comercial según dimensiones ASME de 































00-VV/BP-01-24 10.6967 50 0.5219 20.5 24 STD 24 23.25 0.375 39.05 B 
00-VV/AP-01-18 4.2314 50 0.3283 12.9 18 160 18 14.438 1.781 40.06 D 
00-PC-01-28 12.1493 35 0.6648 26.2 28 STD 28 27.25 0.375 32.29 A 
00-RC-01-20 0.1555 1 0.4450 17.5 20 STD 20 19.25 0.375 0.83 A 
00-RC-02-12 0.1555 3 0.2569 10.1 12 STD 12.75 12 0.375 2.13 A 
01-AA/BP-01-3 0.0119 3 0.0710 2.8 3 STD 3.5 3.068 0.216 2.49 A 
01-AA/BP-02-3 0.0119 3 0.0710 2.8 3 STD 3.5 3.068 0.216 2.49 A 
01-AA/BP-03-3 0.0131 3 0.0745 2.9 3 STD 3.5 3.068 0.216 2.74 A 
01-VS/BP-01-16 3.7525 35 0.3695 14.5 16 STD 16 15.25 0.375 31.84 A 
01-VV/BP-01-16 5.3483 50 0.3690 14.5 16 STD 16 15.25 0.375 45.39 B 
01-AA/AP-01-8 0.0696 3 0.1719 6.8 8 STD 8.625 7.981 0.322 2.16 A 
01-AA/AP-02-8 0.0696 3 0.1719 6.8 8 160 8.625 6.813 0.906 2.96 C 
01-AA/AP-03-10 0.0766 3 0.1803 7.1 10 160 10.75 8.5 1.125 2.09 C 
01-AA/AP-04-10 0.1044 3 0.2105 8.3 10 160 10.75 8.5 1.125 2.85 C 
01-VS/AP-01-10 0.9952 35 0.1903 7.5 10 160 10.75 8.5 1.125 27.18 C 
01-VV/AP-01-12 2.1157 50 0.2321 9.1 12 160 12.75 10.126 1.312 40.72 D 
01-PC-01-20 6.0747 35 0.4701 18.5 20 STD 20 19.25 0.375 32.35 A 
01-RC-01-8 0.0778 3 0.1817 7.2 8 STD 8.625 7.981 0.322 2.41 A 
02-AA/BP-01-3 0.0119 3 0.0710 2.8 3 STD 3.5 3.068 0.216 2.49 A 
02-AA/BP-02-3 0.0119 3 0.0710 2.8 3 STD 3.5 3.068 0.216 2.49 A 
02-AA/BP-03-3 0.0131 3 0.0745 2.9 3 STD 3.5 3.068 0.216 2.74 A 
02-VS/BP-01-16 3.7525 35 0.3695 14.5 16 STD 16 15.25 0.375 31.84 A 
02-VV/BP-01-16 5.3483 50 0.3690 14.5 16 STD 16 15.25 0.375 45.39 B 
02-AA/AP-01-8 0.0696 3 0.1719 6.8 8 STD 8.625 7.981 0.322 2.16 A 
02-AA/AP-02-8 0.0696 3 0.1719 6.8 8 160 8.625 6.813 0.906 2.96 C 
02-AA/AP-03-10 0.0766 3 0.1803 7.1 10 160 10.75 8.5 1.125 2.09 C 
02-AA/AP-04-10 0.1044 3 0.2105 8.3 10 160 10.75 8.5 1.125 2.85 C 
02-VS/AP-01-10 0.9952 35 0.1903 7.5 10 160 10.75 8.5 1.125 27.18 C 
02-VV/AP-01-12 2.1157 50 0.2321 9.1 12 160 12.75 10.126 1.312 40.72 D 
02-PC-01-20 6.0747 35 0.4701 18.5 20 STD 20 19.25 0.375 32.35 A 
02-RC-01-8 0.0778 3 0.1817 7.2 8 STD 8.625 7.981 0.322 2.41 A 
 
Para efectos de posteriores cálculos se modeló la planta en 3D con Solidworks y se 
rutearon estas tuberías a modo de tener la configuración y longitud de cada línea. Los 





Figura IV-15 Modelo en 3D del sistema de potencia de vapor 
 
4.4. Caída de Presión  
Con las longitudes obtenidas se realiza el cálculo de caída de presión. Para agua 
subenfriada se utilizó la ecuación de D’arcy Weisbach ( II-40 ) obteniendo datos de la 
Figura II-30 Diagrama de Moody (S.I.). Y para el flujo gaseoso se usó la fórmula empírica 






























00-VV/BP-01-24 46.2 15% 53.1             3.0 
00-VV/AP-01-18 40.6 12% 45.4             65.3 
00-PC-01-28 51.2 12% 57.3             0.5 
00-RC-01-20 7.8 15% 9.0 0.000751 0.000045 0.00009 539,195 0.0037 0.01 0.1 
00-RC-02-12 47.0 12% 52.6 0.000752 0.000045 0.00015 863,808 0.0037 0.59 5.8 
01-AA/BP-01-3 17.6 15% 20.2 0.000466 0.000045 0.00058 416,624 0.0046 1.51 14.8 
01-AA/BP-02-3 57.9 15% 66.6 0.000467 0.000045 0.00058 415,732 0.0046 4.97 48.8 
01-AA/BP-03-3 44.2 15% 50.8 0.000178 0.000045 0.00058 1,090,713 0.0045 4.49 44.1 
01-VS/BP-01-16 15.1 15% 17.3             1.4 
01-VV/BP-01-16 48.0 15% 55.2             6.5 
01-AA/AP-01-8 20.5 15% 23.6 0.000466 0.000045 0.00022 938,012 0.0038 0.42 4.1 
01-AA/AP-02-8 58.4 15% 67.2 0.000461 0.000045 0.00026 1,110,740 0.0039 2.70 26.5 
01-AA/AP-03-10 64.4 15% 74.1 0.000180 0.000045 0.00021 2,280,134 0.0036 1.10 10.8 
01-AA/AP-04-10 47.2 15% 54.3 0.000079 0.000045 0.00021 5,195,243 0.0035 1.46 14.3 
01-VS/AP-01-10 15.0 15% 17.3             41.3 
01-VV/AP-01-12 61.7 12% 69.1             146.5 
01-PC-01-20 30.6 12% 34.3              0.5 
01-RC-01-8 10.5 12% 11.7 0.000752 0.000045 0.00022 649,398 0.0039 0.27 2.6 
02-AA/BP-01-3 17.6 15% 20.2 0.000466 0.000045 0.00058 416,624 0.0046 1.51 14.8 
02-AA/BP-02-3 57.9 15% 66.6 0.000467 0.000045 0.00058 415,732 0.0046 4.97 48.8 
02-AA/BP-03-3 44.2 15% 50.8 0.000178 0.000045 0.00058 1,090,713 0.0045 4.49 44.1 
02-VS/BP-01-16 15.1 15% 17.3             1.4 
02-VV/BP-01-16 93.9 15% 108.0             12.8 
02-AA/AP-01-8 20.5 15% 23.6 0.000466 0.000045 0.00022 938,012 0.0038 0.42 4.1 
02-AA/AP-02-8 58.4 15% 67.2 0.000461 0.000045 0.00026 1,110,740 0.0039 2.70 26.5 
02-AA/AP-03-10 64.4 15% 74.1 0.000180 0.000045 0.00021 2,280,134 0.0036 1.10 10.8 
02-AA/AP-04-10 47.2 15% 54.3 0.000079 0.000045 0.00021 5,195,243 0.0035 1.46 14.3 
02-VS/AP-01-10 15.0 15% 17.3             41.3 
02-VV/AP-01-12 108.0 12% 121.0             256.4 
02-PC-01-20 76.3 12% 85.5             1.1 
02-RC-01-8 57.1 12% 63.9 0.000752 0.000045 0.00022 649,398 0.0039 1.45 14.3 
 
La potencia total de bombeo considerando caídas en tuberías y las secciones del HRSG 
sale: 

















Bomba BP1 101.30 600.00 498.70 660.85 0.0119 80% 9.8 
Bomba AP1 101.30 12,000.00 11,898.70 12,974.90 0.0696 80% 1,128.7 
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Bomba de condensado 5.00 101.30 96.30 119.09 0.1555 80% 23.1 
Bomba BP2 101.30 600.00 498.70 667.08 0.01 80% 9.9 
Bomba AP2 101.30 12,000.00 11,898.70 13,084.77 0.07 80% 1,138.3 
Bomba de agua de 
enfriamiento 101.30 300.00 198.70 228.51 8.3340 80% 2,380.5 
    Potencia total de bombeo 4,690.3 
 
4.5. Aislamiento 
Para limitar las pérdidas de calor en las tuberías de temperaturas elevadas se procedió a 
seleccionar el aislamiento respectivo. Con ayuda de la herramienta TechCalc28 de Isover 
se determinó el espesor mínimo, haciendo selección de las lanas minerales Ultimate de 
Isover, adecuadas para el rango de temperaturas. Los resultados hacen que las pérdidas 
de calor sean despreciables con respecto a la potencia de la planta. 
 












00-VV/BP-01-24 24 319.7 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 62 34.3 
00-VV/AP-01-18 18 573.5 U Tech Roll 4.0 V1/Alu1 109 37.3 
00-PC-01-28 28 100 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 30 13 
00-RC-01-20 20 32.9  N.A.     
00-RC-02-12 12 32.9  N.A.     
01-AA/BP-01-3 3 60 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 2 3.3 
01-AA/BP-02-3 3 60 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 2 11 
01-AA/BP-03-3 3 153.8 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 21 4.5 
01-VS/BP-01-16 16 158.8 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 54 2.6 
01-VV/BP-01-16 16 319.7 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 58 26.3 
01-AA/AP-01-8 8 60 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 12 1.8 
01-AA/AP-02-8 8 61.2 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 12 5.2 
01-AA/AP-03-10 10 153.8 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 48 8.6 
01-AA/AP-04-10 10 319.7 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 54 19.6 
01-VS/AP-01-10 10 324.7 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 80 4.6 
01-VV/AP-01-12 12 573.5 U Tech Roll 4.0 V1/Alu1 101 45.6 
01-PC-01-20 20 100 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 28 6 
01-RC-01-8 8 32.9  N.A.     
                                                 
28 Software especializado de e.bz para Isover: http://www.energieberatungszentrum-sued.de/techcalc/ 
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02-AA/BP-01-3 3 60 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 2 3.3 
02-AA/BP-02-3 3 60 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 2 11 
02-AA/BP-03-3 3 153.8 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 21 4.5 
02-VS/BP-01-16 16 158.8 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 54 2.6 
02-VV/BP-01-16 16 319.7 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 58 51.4 
02-AA/AP-01-8 8 60 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 12 1.8 
02-AA/AP-02-8 8 61.2 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 12 5.2 
02-AA/AP-03-10 10 153.8 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 48 8.6 
02-AA/AP-04-10 10 319.7 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 54 19.6 
02-VS/AP-01-10 10 324.7 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 80 4.6 
02-VV/AP-01-12 12 573.5 U Tech Roll 4.0 V1/Alu1 101 79.8 
02-PC-01-20 20 100 U Tech Roll 2.0 N/V1/Alu1 28 15 
02-RC-01-8 8 32.9  N.A.     
 
5. SELECCIÓN DE EQUIPOS  
Turbinas de Gas (02 unidades): 
Tabla IV-14 Turbinas de gas 
Modelo Siemens SGT6-5000F 
Tipo de combustor: DLN DRY 
Combustible:   Gas natural / Diesel 
Salida neta de potencia: 205,900 kW 
Consumo específico:   9,582 kJ/kWhr 
Temperatura de gases de escape: 601°C 
Flujo másico de gases de escape: 1,814,400 kg/hr 
Flujo másico de combustible: 39,400 kg/hr 
Relación de compresión (π):   17:1 
Velocidad de la turbina: 3600 RPM 
Frecuencia: 60 Hz 
Dimensiones físicas (con generador) 
Peso aprox.:   193,000 kg 
Longitud: 10.1 m 
Ancho:    4.0 m 
Alto:     4.0 m 
 
Turbina de Vapor: 
Tabla IV-15 Turbina de vapor 
Modelo: Siemens SST-900 
Salida de potencia neta hasta: 250 MW 
Condiciones de vapor vivo:  
Presión hasta: 165 bar 
Temperatura hasta: 585 ºC 
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Extracción controlada:  
Presión hasta: 55 bar 
Temperatura hasta: 480 ºC 
Velocidad de la turbina: 3600 RPM 
Frecuencia: 60 Hz 
Àrea de escape: 1.7 a 11 m2 
Dimensiones físicas (con generador y condensador) 
Longitud: 20.5 m 
Ancho:    11.0 m 
Alto:     10.0 m 
 
Bombas: 
Usando el selector virtual de Sulzer29 se seleccionaron las bombas de la Tabla IV-16. 
Tabla IV-16 Selección de bombas 










Bomba BP1 MBN50-215 Bomba de cuerpo 
segmentado de media 
presión 
3 1790 215 89.22 11.18 
Bomba AP1 MD 100-300 (B) Bomba de cuerpo 
segmentado de alta 
presión 





Bomba vertical para 
extracción de 
condensado 
3 890 427 55.7 71.05 
Bomba BP2 MBN50-215 Bomba de cuerpo 
segmentado de media 
presión 
3 1790 215 89.22 11.18 
Bomba AP2 MD 100-300 (B) Bomba de cuerpo 
segmentado de alta 
presión 




SJT-88KMC Bomba vertical tipo 
turbina 
2 295 1765 64.02 2978 
 
6. LAYOUT DE LA PLANTA 
El arreglo general tentativo de la planta se muestra a continuación y se hizo respetando la 
medida de los equipos seleccionados. 
                                                 






Figura IV-16 Arreglo general de la planta 
 
7. RESUMEN DE POTENCIA Y EFICIENCIA DE LA PLANTA 
En resumen la salida de potencia y la eficiencia de la planta considerando consumos 
auxiliares es la siguiente: 
Tabla IV-17 Potencia y eficiencia de la planta 
Energía combustible LHV Qsum 1,073,844.0 kW  100.00% 
     
Potencia     
GT 399,446.0 kW  37.20% 
STs 198,101.7 kW  18.45% 
TOTAL 597,547.7 kW  55.65% 
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Bombas C. vapor 2,309.9 kW  0.00% 
Bombas de enfriamiento 2,380.5 kW  0.00% 
     
Auxiliares 1,300.0 kW  0.12% 
     
     
Salida de potencia neta 591,557.4 kW  55.09% 
 
 
8. OTRAS ALTERNATIVAS COMERCIALES 
A continuación se exponen algunas centrales comerciales. Se debe tener en cuenta, sin 
embargo, que las eficiencias logradas son a condiciones ISO y, que por su mayor 
complejidad, el costo de inversión es también mayor, así también no todas se encuentran 
en el rango de potencia del proyecto. 
 
Planta de Ciclo combinado KA24 de Asltom 
 




Tabla IV-18 Datos Técnicos Planta KA24 
 KA24 – 2 MS30 
Frecuencia 60 Hz 
Potencia Neta 664 MW 
Eficiencia 58.4% 
Consumo específico 6,164 kJ/kWh  ;  5,843 BTU/kWh 
Tipo 
CC con triple nivel de presión y 
recalentamiento. 
Tecnología 
Turbina de gas GT24 de combustión 
secuencial, 230 MW. 
 
El ciclo de vapor de recuperación de calor es de tres niveles de presión con 
recalentamiento. La planta está basada en la turbina de 60Hz GT24 de Alstom que cuenta 
con combustión secuencial, lo que permite una mayor eficiencia y menores emisiones de 
NOx a las misma TIT. Además el diseño del combustor soporta un rango amplio de 
combustibles. El mantenimiento está optimizado ofreciendo 30% más de tiempo entre 
inspecciones programadas. La planta es capaz de ser encendida en caliente en 30 minutos 
y puede entregar el 60% de la potencia en solo 10 minutos.    
 
Planta de Ciclo Combinado FlexEfficiency 60 de General Electric 
General Electric alcanza aun una eficiencia mayor al lograr que el ciclo de alta presión en 
el HRSG trabaje a 165 bar con 600ºC de temperatura. Esto con su turbina de gas 7F-7 
capaz de 41% de eficiencia con gases de escape a suficiente temperatura para llegar a 
estos niveles en el lado de vapor del HRSG. A esto se suman sus generadores de alta 
eficiencia enfriados por hidrógeno que alcanzan 98.9%.  Así mismo, en cuanto a 
                                                 
30 Fuente: Alstom, http://www.alstom.com/power/gas-power/turnkey-power-plants/ 
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flexibilidad la planta puede ser encendida en 30 minutos y tiene una carga mínima de 
funcionamiento del 14%. 
 
 
Figura IV-18 Planta FlexEffiency 60 
 
Tabla IV-19 Datos Técnicos Planta FlexEffiency 60 
Datos Técnicos (60 Hz)31  
Planta  
Salida Neta de Potencia 750 MW 
Eficiencia del CC 61%  (70% con ISCC) 
Emisiones de NOx (a 15% O2) 2 ppm 
Emisiones de CO 2 ppm 
Turbina de Gas  
Tipo 7F  7-series 
Potencia C. Simple 250 MW 
Turbina de Vapor  
Tipo 
D-17, tres niveles de presión con 
recalentamiento, carcasa triple 
Presión / Temperatura HP 165 bar / 600ºC 
                                                 










Planta de Ciclo Combinado M501J de Mitsubishi Heavy Industries 
Tabla IV-20 Datos Técnicos Planta M501 J 
 M501 J32 
Salida Neta de Potencia CC 470 MW 
Eficiencia 61.5% 
Consumo específico 5,854 kJ/kWh 
Turbina de Gas 327 MW 
Notas 
Con una TIT 1600 ºC, producto del Japanese 
National Project para desarrollar tecnologías 
para TITs de 1700 ºC. 
 
La planta M501 de MHI está basada en su turbina de gas Serie J que trabaja a una 
temperatura de ingreso a la turbina (TIT) de 1600 ºC. Esto le permite a la turbina ser 
altamente eficiente y expulsar los gases de escape a una temperatura mayor sin 
disminución en la eficiencia. A una temperatura mayor, mayor también es la energía que 
se puede recuperar en el HRSG. Es por esto que esta planta alcanza los 61.5% de 
eficiencia. MHI ha logrado esto con el proyecto Japanese National Project, que desde el 
2004 busca desarrollar tecnologías que permitan el funcionamiento de la turbina de gas 
con una TIT de 1700 ºC, lo que están muy cerca de alcanzar. La flexibilidad de su sistema 
permite 55% de eficiencia a media carga. La caldera recuperadora opera también a tres 
niveles de presión con recalentamiento.  
                                                 
32 Fuente: MHI, http://www.mhi.co.jp/en/products/category/fossil_fuel_power_plant.html 
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 COSTOS Y PLANIFICACIÓN DEL PROYECTO 
1. COSTOS DE INVERSIÓN 
Tomando como referencia la tabla 3-1de Kehlhofer33, se establece que el costo de una 
planta de 600 MW estaría entre los 590 a 690 US$/kW instalados. Sin embargo este dato 
se refiere a los EE.UU. en el 2006. Para nuestro país se tiene otras referencias de centrales 
de ciclo combinado en Chilca. Fénix Power con una potencia de 540 MW, tuvo una 
inversión de 800 MMUS$, Chilca Uno de Enersur con 852 MW, 625 MMUS$ y Kallpa 
de 857 MW, 700 MMUS$. Así se obtiene un costo de 1,480, 734 y 817 US$/kW 
respectivamente. Para la central de este proyecto se ha estimado un costo por kW de 
755US$, por lo que la inversión se define en 450 MMUS$. 
 
2. COSTOS DE COMBUSTIBLE 
Tomando como referencia los precios del gas natural vendido a centrales térmicas que se 
muestran en el anexo 5, se ha establecido un estimado del precio del gas natural para Ilo. 
Se utilizó un factor de 1.7 para el costo de transporte que es aproximadamente la relación 
de distancia entre Chilca e Ilo desde Camisea. De esta forma se tiene un costo estimado 
del gas natural para Ilo de: 
Tabla V-1 Estimado del Costo del Gas Natural en Ilo 
Precio Boca de Pozo 1.7008 US$/MMBTU  
Precio Transporte 1.5997 US$/MMBTU  
Precio Distribución 0.1537 US$/MMBTU  





                                                 
33 Kehlhofer R., Rukes B., Hanneman F., Stirnimann F., Combined-Cycle Gas & Steam Turbine Power 
Plant, 3rd ed., Oklahoma: PennWell Corporation, 2009. 
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 En otras unidades es 3.274 US$/MMkJ térmico o 11.7863 US$/kW.h térmico. 
3. COSTOS DE OPERACIÓN Y MANTENIMIENTO 
Según Kehlhofer34 (Tablas 3-4 y 3-5) para una central de 600 MW los costos fijos de 
operación y mantenimiento anuales son de 6,054,054 US$, y los variables ascienden a 
2.77 US$/MW.h.  
 
4. COSTO DEL MW.H 
Usando la fórmula ( II-47 ) se calcula el costo del MW.h para este proyecto. 
 
Datos: 
Salida de potencia:    596,243.0 kW 
Qsum:      1,073,844 kW 
Eficiencia:     55.52% 
Factor de planta:    75% 
Eficiencia promedio de la planta:  50.5% 
Periodo de amortización:   20 años 
 
Costo de inversión:   
Costos de la planta:    450,000,000 US$ 
Teq:      6570 hrs 
z:      8% 
Factor de anualidad:    10.19% 
                                                 
34 Kehlhofer R., Rukes B., Hanneman F., Stirnimann F., Combined-Cycle Gas & Steam Turbine Power 




Costos de combustible: 
Precio del GN en Ilo:    3.4542 US$/MMBTU 
      3.2740 US$/MMkJ térmico 
      11.7862 US$/MW.h térmico 
Eficiencia promedio de la planta:  50.5% 
 
Costos de operación y mantenimiento: 
Fijos:    6,054,054 US$/a 
Variables:   2.7703 US$/MW.h 
 
Así se tiene como resultado: 
 
Tabla V-2 Costo del MW.h de la Planta 
Costos de inversión 11.7002 US$/MW.h 
Costos de combustible 23.3393 US$/MW.h 
Costo de mantenimiento y operación 4.3157 US$/MW.h 
Variable 2.7703 US$/MW.h 
Fijo 1.5455 US$/MW.h 






Figura V-1 Diagrama pie del costo de MW.h 
 
5. DIAGRAMA GANTT DEL PROYECTO 
En la siguiente página se muestra el cronograma del proyecto en un diagrama Gantt. La 















- La temperatura del vapor vivo depende, y fue definida, en función a la 
temperatura de los gases de escape de la turbina de gas. De esta temperatura 
depende en gran medida la eficiencia de la planta, por lo que una turbina que 
funcione a una mayor TIT podría dejar salir los gases de escape a una mayor 
temperatura sin mermar la eficiencia de la turbina de gas. 
- La presión del vapor vivo depende del rendimiento isoentrópico de la turbina 
de vapor y la temperatura de vapor vivo, así, para una turbina de vapor de 
mayor eficiencia, sería necesario trabajar a una mayor presión y viceversa. De 
este modo la eficiencia de la turbina de vapor tiene un efecto positivo en la 
disminución del tamaño de tuberías y todo lo que ello conlleva. 
- La selección de componentes se centró en algunas marcas específicas. Esto 
debido a la limitada información disponible libremente en la web. La 
información obtenida se considera suficiente para el alcance del presente 
trabajo, sin embargo sería interesante una comparación técnico económica 
entre las distintas soluciones que ofrecen las diversas empresas. 
- El costo del MW.h depende en gran medida del combustible (60%), típico en 
centrales térmicas, por este motivo el gran interés que genera un sistema que 
eleve la salida de potencia en un 50% con el mismo consumo de combustible, 
el caso del ciclo combinado. 





Las recomendaciones surgidas de este trabajo de investigación corresponden al objetivo 
citado en el primera parte de este trabajo, en lo referente a proponer temas de 
investigación en la línea de este trabajo. 
- El siguiente paso en esta línea de investigación sería la modelación de la 
central lo cual permitiría evaluar la variación de los parámetros y obtener 
resultados más precisos que permitan la optimización de la planta, que estaba 
fuera del alcance del trabajo de investigación. 
- Se recomienda definir un esquema detallado de precios actualizados aplicables 
a nuestro país de modo que los distintos resultados de la evaluación de 
diferentes valores de los parámetros de la planta se puedan contrastar con su 
impacto en el costo de la energía, ya que este es el factor determinante de la 
elección de una mejora; no todas las mejoras en eficiencia arrojan un menor 
coste de la energía. 
- Se recomienda no solamente evaluar distintos valores de los parámetros sino 
también de niveles de presión y recalentamiento. 
- El diseño del HRSG y su inclusión en la modelación es también otra línea de 
investigación que permitirá establecer si las temperaturas seleccionadas son 
económicamente viables al dimensionar el HRSG. 
- Como alternativa se plantea evaluar el impacto en el costo capital si es que el 
proyecto se realizase en dos etapas, siendo una primera el ciclo simple y la 
segunda la transformación a combinado. Esto tiene un efecto positivo en 
cuanto que la inversión comenzará a registrar ingresos en un menor tiempo y 
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se reducirían los intereses, sin embargo, durante este periodo la eficiencia de 
la planta será menor y mayor el costo de la energía (o menores utilidades). 
- Otros temas de investigación relacionados son el diseño detallado de los 
distintos subsistemas de una planta de ciclo combinado: sistema de 
enfriamiento, tuberías, suministro de combustible auxiliar (diesel), planta de 
tratamiento de agua, sistema eléctrico, sistema de control, tanques, etc. 
- Se recomiendo hacer uso de softwares especializados para el cálculo del ciclo 
de potencia ya que esto permitiría evaluar ciclos más complejos y optimizar el 






Considerando el objetivo específico Nro. 1: 
- Se logró diseñar una central dentro de la potencia establecida partir de las 
turbinas de gas comerciales. Cercana a los 600 MW, se ubica dentro del rango 
establecido (500 MW +/- 20%). 
- El ciclo de vapor en sus niveles de alta presión y baja presión, así como la 
eficiencia resultante del ciclo combinado se encuentran en los rangos típicos 
de centrales comerciales de ciclo combinado de dos niveles de presión. 
- La potencia de la central diseñada cubre la demanda ofertada dentro del plan 
del polo energético del sur. 
 
Considerando el objetivo específico Nro. 2: 
- Se logró seleccionar los elementos principales de la central, las turbinas de 
vapor y gas que vienen en paquete junto con el condensador y generadores y 
las bombas. 
- La variedad de equipos disponibles en el mercado cumple con los 
requerimientos de la central diseñada en este trabajo. 
 
Considerando el objetivo específico Nro. 3: 
- Se logró un uso eficiente del gas natural, siendo el resultado neto de la central 
de 55.1%. 
- La eficiencia lograda puede hacer mejor uso del gas natural logrando un costo 
variable de combustible menor. El ciclo de vapor de recuperación de calor 
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logra aumentar la salida de potencia con el mismo consumo de combustible 
en un 50%. 
- El valor de eficiencia resultante se considera satisfactorio para un ciclo de 
vapor de dos niveles de presión. 
- La central se considera técnicamente viable ya queque los valores de presión, 
equipos seleccionados, caudales, volúmenes, etc. se encuentran dentro de 
rangos aceptables a la tecnología actual. 
 
Considerando el objetivo específico Nro. 4: 
- La central propuesta es viable desde el punto de vista económico, ya que da 
como resultado un valor competitivo en el mercado energético local con un 
precio muy por debajo de las actuales centrales de Ilo a residual y diésel. 
- En cuanto a las centrales de ciclo combinado de Lima, el costo variable de 
combustible es mayor, no por una menor eficiencia en el uso del combustible 
sino por la consideración de aumentar en 70% el costo de transporte de 
combustible. En caso de otras centrales de ciclo combinado en la zona que 
sometidas al mismo precio de gas natural, la central diseñada sería 
competitiva. 
- El costo de generación depende principalmente de la eficiencia de la planta y 
costo de combustible.  
- La alternativa planteada, por la conformación del costo de producción de 
energía, es solamente viable si se usa gas natural, debido a la diferencia en 
costo con el diesel (que aproximadamente cuesta cinco veces más), y sólo debe 
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ser usado en situaciones de desabastecimiento de la red principal. Así la 
viabilidad está sujeta a la construcción del Gasoducto Sur Peruano. 
 
Considerando el objetivo específico Nro. 5: 
- El trabajo de investigación logró abrir y proponer temas de investigación en 
línea de profundizar el presente. 
 
Considerando el objetivo específico Nro. 6: 
- El trabajo de investigación a lo largo de su desarrollo ha hecho recopilación 
de datos interesantes y de actualidad que contribuyen a la cultura energética y 
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5. PRECIO DEL GAS NATURAL 
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